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Für die Vorhersage der Ermüdungslebensdauer wird das Weibull-
basierte Schadensakkumulationsmodell für Wälzlager nach Ioannides 
und Harris vorgestellt. Vergleiche zwischen experimentell ermittelten 
Ermüdungslebensdauern und den mit Hilfe der FEM-Simulation und des 
Ioannides und Harris-Modells (ISO 281) vorausgesagten Lebensdauern 
zeigen eine gute Übereinstimmung bei Betrachtung der Rissinitiierung-
szeit. 
Wegen der geringen Reibkräfte werden kontraforme, konzentrierte 
Wälzkontakte z.B. eingesetzt, in Rad-Schienen-Systemen, Zahnradge-
trieben, Wälzlagern und Nocken-Rollen-Triebwerken von Hochdruck-
pumpen, denen diese Arbeit Aufmerksamkeit widmet. Außer den hohen 
technologischen Anforderungen und der hohen geforderten Zuverlässig-
keit unter hoher Beanspruchung stellen Schmierstoffe mit niedriger Vis-
kosität, z.B. Dieselkraftstoffe, eine große Herausforderung dar. Bei 
Schmierung mit Dieselkraftstoffen wird nur eine unzureichende Schmier-
filmhöhe im Kontakt erreicht. Obwohl Oberflächen mit geringer Rauheit 
verwendet werden, ist eine vollständige Trennung der kontaktierenden 
Körper durch den Schmierstoff nicht möglich. Während des Betriebs un-
ter Mischreibung entstehen an den Mikrokontakten zwischen Rauheiten 
der kontaktierenden Oberflächen hohe lokale Beanspruchungen und 
Reibungskräfte. Folglich wird eine Reduzierung der Lebensdauer erwar-
tet. 
In hochbelasteten Wälzkontakten ist Oberflächenermüdung ein unver-
meidbarer lebensdauerbegrenzender Versagensmechanismus. Für die 
Lebensdauerberechnung werden verschiedene Ansätze in der Literatur 
gefunden. Diese reichen von Vergleichen der Beanspruchungen mit der 
Werkstoff-Beanspruchbarkeit und von lokalen (örtlichen) bis zu integra-
len Ansätzen, die das gesamte beanspruchte Volumen berücksichtigen. 






wie diese sich entwickeln und die Festigkeit reduzieren. Fretting-Fatigue-
Modelle sind mehr auf Reibung und tribologische Effekte und deren Wir-
kungen auf die Lebensdauer fokussiert. Diese Arbeit untersucht die An-
wendbarkeit des Weibull-basierten Wälzlager- Ermüdungslebensdauer-
modells nach Ioannides und Harris für die Voraussage der Lebensdauer 
von Wälzkontakten bei Mischreibung. 
Der im Rahmen dieser Arbeit entwickelte Zwei-Scheiben-Prüfstand er-
möglicht die tribologische Untersuchung von hochbelasteten Wälzsyste-
men bei Mischreibung. Untersucht wurden Einflüsse, wie Werkstoff und 
Wärmebehandlung, mechanisch eingebrachte Druckeigenspannungen, 
Relativgeschwindigkeiten und Oberflächentopographien. Die Anrisse 
entstanden an verschiedenen Orten und zeigten damit einen Wettbe-
werb verschiedener Ermüdungsvorgänge. 
Der Vergleich zwischen Experiment und Simulation bestätigte die An-
wendbarkeit des Modells, um den Einfluss von Belastung, Eigenspan-
nungen und Rauheitsprofilen auf die Anrisslebensdauer hochbeans-








For the prediction of fatigue life a Weibull-statistics based damage ac-
cumulation model for rolling bearings according to Ioannides and Harris 
is introduced. Comparisons between experimentally obtained fatigue life 
and those predicted by FEM simulations, using Ioannides and Harris 
model (ISO 281) indicate its ability to calculate crack initiation time. 
 
Due to low frictional losses rolling contacts are often used in various ap-
plications e.g. in bearings, gears, rail wheel contacts and in cam-roller 
contacts of high pressure pumps, which is especially looked at in this 
thesis. Beside the technological demand of high reliability under high 
loads, the lubrication with low viscosity lubricants, e.g. Diesel fuels, is a 
great challenge. Under such lubrication, only the creation of a marginal 
insufficient film thickness is achieved. Therefore, despite good surface 
finishing, a complete separation of the contacting bodies is not possible. 
During operating under mixed lubrication micro contacts between asperi-
ties of the contacting surfaces are responsible for high local stresses and 
friction forces. Consequently, a reduction of the overall lifetime is ex-
pected. Interactions between lubricant and material under complex load-
ing condition open a wide research field. 
 
In highly loaded rolling contacts, surface fatigue is an unavoidable life-
time-limiting failure mechanism. For lifetime calculations many ap-
proaches are found in literature. Comparing stresses with material 
strength, local concepts and integral concepts that consider the whole 
stressed volume are available. Fracture mechanics examines defects, on 
how these develop and reduce the material strength. Fretting-fatigue-
models are usually more focused on friction and tribological effects. This 
work investigates the adaptability of the Weibull-statistics based rolling 
bearing fatigue life model according to Ioannides and Harris for the life-
time prediction of rolling contacts under mixed lubrication. 
 
Fatigue endurance tests performed in a newly created two disks test rig 
showed the most important influences e.g. materials, the positive influ-
ences of mechanically introduced residual stresses, low sliding velocities 
and smoother surfaces. Furthermore these experimental investigations in 
highly loaded rolling contacts with rough surfaces and low film thick-
nesses under boundary or mixed lubrication conditions showed various 
crack origin locations and competitive modes of contact fatigue damage. 
Comparisons between experiment and simulation show the ability of the 
model to describe the influence of load, residual stresses and roughness 
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Symbole und Formelzeichen 
A  Proportionalkonstante 
Amp = Rq0,5 Amplitude der Rauheit [µm], kann mit Hilfe des quadrati-
schen Mittelwert der Profilabweichungen Rq berechnet 
werden 
a1 Lebensdauerfaktor für die Zuverlässigkeit bei 90% Erle-
benswahrscheinlichkeit a1 = 1 
axyz  Lebensdauerfaktor auf Grundlage einer Systembetrach-
tung der Lebensdauerberechnung oder auch Spannungs-
Lebensdauerfaktor genannt 
c  Exponent für Spannungskriterium 
C  dynamische Tragzahl aus Lagerkatalogen oder [kN] 
e  Weibull-Exponent 
E’ Reduzierter E-Modul der Kontaktpartner [MPa] 
FN Normalkraft-Belastung des Kontaktes [N] 
FN hydrodynamisch hydrodynamisch durch hydrodynamisch erzeugten 
Schmierfilm getragener Normalkraftanteil des rauen Kon-
taktes [N] 
FNGrenzreibung Grenzreibung von Rauheitskontakten getragener Normal-
kraftanteil [N] 
η Wert für den Verschmutzungsgrad 
h  Tiefenexponent 
h0  Schmierfilmdicke nach Hamrock and Dowson [µm] 
Λ  Schmierfilmparameter, für Λ > 3 bei normalverteilten 
Rauheitsprofilen wird eine vollständige Trennung der 
Oberflächen erreicht 
λ  Wellenlänge aus Topographie-Vermessung [µm] 
L10  nominelle Lagerlebensdauer bei 90% Erlebenswahr-
scheinlichkeit in [Millionen Lagerumdrehungen] 
ν  tatsächliche kinematische Viskosität des Schmierstoffs 
bei Betriebstemperatur [mm²/s] 
N  Anzahl an Lastzyklen [Millionen Lastzyklen] 
n (σ)  Material-Charakteristik 





n(τ)  = τc Ne, die von Weibull empfohlene Material-
Charakteristik 
ν1  für die komplette Trennung der Oberflächen erforderliche 
kinematische Viskosität des Schmierstoffs bei Betriebs-
temperatur in Abhängigkeit von der Drehzahl und dem 
mittleren Lagerdurchmesser [mm²/s] 
P  äquivalente dynamische Lagerbelastung [kN] 
p  Exponent für die Lebensdauergleichung; für Kugellager p 
= 3, für Rollenlager p = 10/3 
pHertz makroskopische Hertzsche Pressung [MPa] 
prau maximale Pressung [MPa] 
Rq1, 2   Quadratischer Mittelwert der Profilabweichungen (root 
mean square RMS) [DIN EN ISO 4287 vom Okt. 1998] 
der kontaktierenden Oberflächen 1 bzw. 2 der Kontakt-
partner [µm] 
σ Wert des spannungsbezogenen Ermüdungskriteriums 
z.B. Vergleichsspannung nach Mises (Oktaeder Span-
nung) [MPa] 
S  Schlupf 
S  Erlebenswahrscheinlichkeit 
σu  Wert für die Ermüdungsgrenze, Ermüdungsgrenzspan-
nung [MPa] 
τ lokales spannungsbezogenes Ermüdungskriterium, z.B. 
Schubspannungsamplitude oder das multiaxiale Ermü-
dungskriterium von Dang Van (Gl. 5.1) [MPa] 
τ  Schubspannung [MPa] 
τ0  Orthogonal-Schubspannung [MPa] 
τu  lokaler Wert für die Ermüdungsgrenze, Ermüdungsgrenz-
spannung [MPa] 
u1, u 2  Wälzkörper-Umfangsgeschwindigkeiten [m/s] 
V  beanspruchtes Volumen [mm3] 
z’  Spannungsgewichtete Tiefe (Unterschied zu z0 wird unten 
genauer betrachtet) [mm] 
z0  Tiefe der maximalen Orthogonal-Schubspannung des 









Wälzkontakte haben sich zur Übertragung hoher Lasten bei hoher Leis-
tungsdichte und geringen Verlustleistungen bewährt. Diese kontrafor-
men, konzentrierten Kontakte werden hauptsächlich wegen der geringen 
Reibkräfte eingesetzt, z.B. in Rad-Schienen-Systemen, in Zahnradge-
trieben, in Wälzlagern und in Nocken-Rollen-Triebwerken von Hoch-
druckpumpen. So breit wie das Anwendungsgebiet sind auch die Be-
triebsbedingungen. In dieser Arbeit wird der im Herzstück einer Diesel-
kraftstoff-Hochdruckpumpe eingesetzte und damit dieselkraftstoff-
geschmierte Rollen-Nocken-Paarung untersucht. Außer den Anforderun-
gen wie hohe Beanspruchung, Lebensdauererwartung, Produktzuverläs-
sigkeit, niedrigen Kosten, steigende Drehzahlen und Einspritzdrücke, 
kürzere Entwicklungs- und Erprobungszeiten stellt die Mediumschmie-
rung mit Kraftstoff bei diesen dynamisch hochbelasteten Kontakten eine 
besondere Herausforderung dar.  
 
            








Nach Aussagen von Wälzlagerherstellern [70], [49] und [18] ist die häu-
figste Ausfallursache bei Wälzlagern nicht mehr die Ermüdung, ausge-
hend von Einschlüssen im Material, sondern Oberflächenermüdung und 
Verschleiß auf Grund von unzureichender Schmierung und/oder Ver-
schmutzung. 80% der Wälzlager fallen wegen unzureichender Schmie-
rung aus [49]. Eine ausreichende Schmierung ist eine entscheidende 
Voraussetzung, um Frühausfälle zu vermeiden. Durch die Schmierung 
mit Dieselkraftstoff kann diese Voraussetzung nicht erfüllt werden. Der 
Einfluss auf die Lebensdauer ist bisher unbekannt. 
In Diesel-Hochdruckpumpen wird Dieselkraftstoff als Schmierstoff ver-
wendet. Der Dieselkraftstoff dient zwar primär als Energielieferant für die 
Verbrennung, wird jedoch zuvor in der Pumpe als Schmierstoff verwen-
det. Sehr ungünstig sind dabei die wesentlich schlechteren Schmierei-
genschaften der Dieselkraftstoffe, verglichen mit den üblicherweise ein-
gesetzten höher-viskosen und durch Additive optimierten Schmierstoffen 
in Wälzkontakten. Wälzlagerhersteller empfehlen eine den Betriebsbe-
dingungen angepasste Schmierstoffviskosität, um die gewünschte Le-
bensdauer sicher zu stellen. Durch die geringe Viskosität des Diesel-
kraftstoffes können nur sehr geringe Filmhöhen erreicht werden. Trotz 
guter Oberflächenbearbeitung reichen die Schmierfilmhöhen nicht aus, 
um die Oberflächen vollständig zu trennen und die Kontakte müssen bei 
starker Mischreibung betrieben werden. Die dadurch verursachten Rau-
heitskontakte führen lokal zu hohen Spannungen und zu hoher Reibung. 
Diese hohen zyklischen Werkstoffbeanspruchungen liegen auch bei ge-
ringer Kontaktbelastung im Zeitfestigkeitsbereich. Deshalb begrenzt die 
Werkstoffermüdung die Lebensdauer des Kontaktes bzw. des Produktes 
und verdient besondere Aufmerksamkeit. Durch das gleichzeitige Auftre-
ten hoher Belastungen an verschiedenen Orten wird im Betrieb unter 
Mischreibungsbedingungen eine Reduzierung der Lebensdauer erwartet, 
die durch zahlreiche Einflussgrößen beeinflusst wird. Eine weitere Prob-
lematik stellt die Wechselwirkung zwischen Werkstoff und Schmierstoff 
unter den komplexen Beanspruchungskollektiven bei Mischreibung dar. 





Die Lebensdauerermittlung kann bei Serienteilen auf experimentellem 
Weg erfolgen. Zeit- und Kostengründe machen es jedoch erstrebens-
wert, bereits in der Konstruktionsphase durch vereinfachte, zeitgeraffte 
Versuche und Simulationsmodelle die Lebensdauer vorhersagen zu 
können. In einem frühen Entwicklungsstadium sollten daher Lebens-
dauer, Einflussgrößen und Wechselwirkungen berechnet und optimiert 
werden können. 
 
1.2 Stand der Forschung 
1.2.1 Werkstoffermüdung 
In hochbeanspruchten, im Zeitfestigkeitsbereich betriebenen Wälzkon-
takten ist die Werkstoffermüdung ein Schadenmechanismus, der unver-
meidbar ist und somit die Produktlebensdauer begrenzt. 
Bei Werkstoffermüdung handelt es sich um einen im Werkstoff konti-
nuierlich fortschreitenden (Schädigungs-) Prozess bei dynamischer Be-
anspruchung. Unter dynamischer Beanspruchung laufen mikroplastische 
Vorgänge und strukturelle Änderungen ab, die sich mit der Zeit akkumu-
lieren. Diese zunächst noch anriss-freie Phase geht dann kontinuierlich 
in eine Mikro-Rissbildungsphase über. Aus den initiierten Mikrorissen 
kann sich ein stabil wachsender Makroriss entwickeln. Die Rissfort-
schrittsphase endet schließlich mit einem Versagen durch (Aus-) Bruch. 
Zur Abschätzung der Bauteiltragfähigkeit hinsichtlich Werkstoffermüdung 
existieren in der Literatur zahlreiche Ansätze. Die spannungsbasierten 
Ansätze reichen von Modellen, die auf dem Vergleich von Bauteilbeans-
pruchungen (Nennspannungen) mit Bauteilfestigkeiten basieren, über 
Verfahren, die zur Beurteilung der Werkstoffermüdung örtliche Beans-
pruchungen mit örtlichen Festigkeitskennwerten in Beziehung setzen bis 
hin zu integralen Verfahren die das gesamte Spannungsfeld berücksich-
tigen. Andere Ansätze, wie z.B. die bruchmechanischen Ansätze, fokus-
sieren sich auf die Verteilung von Fehlstellen, wie diese zur Schadens-
entwicklung beitragen, wie sie sich weiter entwickeln und wie stark sie 
die Beanspruchbarkeit reduzieren. Nachfolgend (Kap. 3) wird der Stand 





des Wissens bezüglich der Verwendung von Ermüdungsmodellen und 
die wichtigsten Festigkeitshypothesen zur Beurteilung der Werkstoffbe-
anspruchung in Wälzkontakten beschrieben. 
 
1.2.2 Ermüdungslebensdauermodelle 
Die in dieser Arbeit vorgestellten Ermüdungslebensdauermodelle basie-
ren auf Forschungsarbeiten von Weibull [1]. Er beschrieb bereits 1939, 
dass die zwei-parametrige Lebensdauerverteilung für die meisten Ermü-
dungsvorgänge, einschließlich der Wälzermüdung, repräsentativ ist. 
Auf Grundlage dieser Überlegungen wurden von Lundberg und Palm-
gren [2] und [3] weitere grundlegende Untersuchungen zur Ermüdung 
von Wälzkontakten durchgeführt und darauf aufbauend die inzwischen 
erweiterte, jedoch im Wesentlichen noch heute bestehende Theorie zur 
Berechnung der Lebensdauer von Wälzlagern entwickelt. 
Es folgten zahlreiche Verbesserungen und Weiterentwicklungen dieses 
Modells, z.B. durch Tallian oder Ioannides und Harris [5], um die tatsäch-
lich erreichte Lebensdauer durch die Modelle genauer vorherzusagen 
und weitere Einflussfaktoren zu berücksichtigen. Die Beschreibung von 
Oberflächeneinflüssen auf die Lebensdauer von Wälzkontakten wurde 
von Ioannides et al. [7] und [10] vorgestellt. Hierbei werden zusätzlich die 
Mikrokontakte durch Rauheitsspitzen oder Partikel bei unzureichender 
Filmdicke (Mischreibung) betrachtet, die den Ermüdungsprozess erheb-
lich beeinflussen. Die analytisch formulierte Tragzahl- und Lebensdauer-
berechnung wurde in DIN ISO 281 [13] genormt. 
 
1.3 Zielsetzung und Lösungsweg 
Ziel dieser Arbeit ist die Erweiterung des Verständnisses der Ermü-
dungsvorgänge von Wälzkontakten unter dieselkraftstoff-geschmierten 
Mischreibungs- bzw. Grenzreibungsbedingungen und die Ermittlung des 
Einflusses dieser ungünstigen Schmierbedingungen auf die Lebens-





dauer. Die Untersuchungen gliedern sich in einen experimentellen und 
einen theoretischen Teil: 
Ziele der experimentellen Untersuchungen der Wälzermüdung unter die-
selkraftstoff-geschmierten Mischreibungsbedingungen sind: 
- Ermittlung der Versagensentwicklung und der lebensdauerbegren-
zenden Verschleiß- und Versagensmechanismen 
- Bestimmung der Einflüsse von aus der Literatur bekannten Einfluss-
größen, wie Belastung, Oberflächengestaltung und Eigenspannun-
gen auf die Lebensdauer, durch zeitgeraffte Lebensdauerversuche. 
 
Im theoretischen Teil soll die Anwendbarkeit des bewährten Wälzkon-
taktmodells nach Ioannides und Harris unter dieselkraftstoff-
geschmierten Mischreibungs- bzw. Grenzreibungsbedingungen geprüft 
werden. Der Nachweis der Anwendbarkeit soll durch Vergleiche mit ex-
perimentell ermittelten Ergebnissen erbracht werden. Das Modell wird 
angewandt zur: 
- Berechnung von relativen Lebensdauerunterschieden hervorgerufen 
durch die unterschiedlichen untersuchten Einflussgrößen wie Be-
lastung, Oberflächengestaltung und mechanisch eingebrachte 
Druckeigenspannungen 
- Übertragung der zeitgerafften Versuchsergebnisse auf die Original-
bauteil-Lebensdauer 
 
Im theoretischen Teil der Arbeit werden, basierend auf Literaturrecher-
chen, die Beanspruchungen im Kontakt (Kap. 2) und die Entwicklung des 
zu prüfenden Wälzlagermodells nach Ioannides und Harris beschrieben 
(Kap. 3). Mit Hilfe der FEM-Simulation (Kap. 4) sollen möglichst reali-
tätsnahe Kontaktbeanspruchungen berechnet werden. Die berechneten 
Spannungsintegrale sind für die Anwendung des Lebensdauermodells 
erforderlich. 





Der Schwerpunkt der Arbeit liegt jedoch auf experimentellen Untersu-
chungen. Der Aufbau des entwickelten Prüfstands und die Versuchs-
durchführungen werden im Kap. 5 beschrieben. Die Ergebnisse der ex-
perimentellen Untersuchungen der Wälzermüdung werden in Kap. 6 vor-
gestellt. Die experimentellen Ergebnisse werden mit den Ergebnissen 
der Simulation und des Lebensdauermodells verglichen. In Kap. 7 erfolgt 
dann eine ausführliche Diskussion der erzielten Resultate. 
Abb. 1.2 zeigt eine Übersicht zum Inhalt dieser Arbeit. In den nachfol-
genden Kapiteln werden zunächst Wege zur Ermittlung der Lebensdauer 
beschrieben. In der Praxis bewährt hat sich die Ermittlung von Lebens-
dauer und Zuverlässigkeit an den realen Systemen durch Dauerlauf und 
Felderprobung. Für die Produktabsicherung hat diese Möglichkeit ihre 
Berechtigung. Für Konzeption und Produktentwicklung, für Untersuchun-
gen spezieller Einflussgrößen und für die Optimierung ist diese Lebens-
dauer-Ermittlung am Original-System jedoch üblicherweise zu zeitauf-
wändig und zu teuer. Deshalb werden dann zur Ermittlung der verschie-
denen untersuchten Einflussgrößen auf die Lebensdauer zeitgeraffte 
Tribometer-Versuche durchgeführt. Schließlich wird geprüft, ob durch 
Modellbildung und Simulation die Lebensdauer realitätsnah vorhergesagt 
werden kann.   






Abb. 1.2: Wege zur Ermittlung der Lebensdauer 
a)  Reale Wälz-Systeme in Dauerläufen und Felderprobungen 
b)  Zeitgeraffte vereinfachte Tribometer- und Analogie-Versuche 
c)  Modellbildung und Simulation 






2 Beanspruchung im Wälzkontakt 
2.1 Pressung und Reibung 
2.1.1 Einfluss der Schmierfilmhöhe auf die Pressung und Reibung 
Wälzkontakte haben in einem sehr breiten Gebiet Anwendung gefunden. 
Je nach Einsatzgebiet werden diese Kontakte sehr unterschiedlich be-
ansprucht, unterschiedlich gut mit Schmierstoffen versorgt und damit in 
verschiedenen Reibzuständen betrieben: 
- Flüssigkeitsreibung: Anzustreben sind Kontakte, bei denen die hyd-
rodynamisch erzeugte Schmierfilmhöhe ausreicht, um Rauheits-
kontakte zu vermeiden. Wenn es möglich ist, sollten die Betriebs-
bedingungen und Schmierstoffviskosität entsprechend gewählt 
werden, um diesen Zustand zu erreichen. 
- Mischreibung: Auf Grund ungünstiger Betriebsbedingungen, wie z.B. 
geringer Summenumfangsgeschwindigkeiten, großer Last und ho-
her Temperaturen werden ausreichende Schmierfilmhöhen oft 
nicht erreicht. Es resultieren Zustände mit gemischter Reibung aus 
Flüssigkeitsreibung und Grenzreibung, die Mischreibung genannt 
werden. Die Schmierfilmhöhe reicht nicht aus, um die rauen Ober-
flächen zu trennen. 
- Grenzreibung: Schließlich gibt es Systeme, die bei Grenzreibung 
betrieben werden, wie z.B. Rad-Schiene-Systeme. Möglich Ursa-
chen dafür können sein: unzureichende Schmierstoffmenge, -
viskosität und/oder ungünstige Betriebsbedingungen. Die Oberflä-
chen der Wälzpartner sind durch Grenzschichtbildung mit dünnen 
molekularen Filmen bedeckt. 
In Abhängigkeit von der erreichten Schmierfilmhöhe ändert sich die 
Pressungsverteilung und der Reibwert und damit, wie in nachfolgenden 
Kapiteln genauer betrachtet, auch die Spannungsverteilung. Für jeden 
Reibungszustand gibt es spezifische verschiedene Versagensarten und 
unterschiedliche Ausfallbilder (Abb. 2.3).  





Bei Flüssigkeitsreibung werden annähernd ähnliche Pressungsverteilun-
gen auf den Oberflächen und Spannungsverteilungen unterhalb den 
Oberflächen erreicht wie bei einem glatten trockenen Kontakt nach 
Hertz. Durch die Abhängigkeit der Schmierstoffeigenschaften vom Kon-
taktdruck und die elastischen Werkstoffeigenschaften kann eine leichte 
Pressungserhöhung am Kontaktauslauf beobachtet werden. Dieser Ef-
fekt wird durch die Elasto-Hydrodynamik (EHD) beschrieben. Mit ab-
nehmender Filmhöhe kommen erste Rauheiten in Kontakt, es herrschen 
Mikro-EHD-Bedingungen. Bei noch geringerer Filmhöhe entstehen zahl-
reiche Mikro-Kontakte mit Pressungen in Höhe des plastischen Grenz-
drucks des Materials, die Kontaktfläche vergrößert sich. Die bei glatten 
trockenen Hertzschen Kontakten typische Spannungsverteilung unter 
der Oberfläche wird durch die geänderte Krafteinleitung beeinflusst. Die 




Rollbewegungen sind von besonderer Bedeutung, da die Rollreibungs-
kraft erheblich kleiner als die Gleitreibungskraft ist. Dies ist im Wesentli-
chen dadurch begründet, dass bei Rollvorgängen die kontaktierenden 
Bereiche der beiden Kontaktpartner sich normal zur Kontaktfläche annä-
hern und wieder entfernen. Die geringen Relativgeschwindigkeiten im 
Kontakt verursachen nur eine geringe Reibung auf Grund von viskoser 
Scherung des Schmierstoffs. 
Wälzen ist Rollen, dem eine Gleitkomponente überlagert ist. Ein Maß 










  S  Schlupf 
u1, u2  Wälzkörper-Umfangsgeschwindigkeiten [m/s] 





Der Schlupf kann geometrische Ursachen haben und/oder in den elasti-
schen Eigenschaften der Kontaktkörper begründet sein. Außerdem ist im 
drehmomentbelasteten Wälzkontakt der Schlupf von der Höhe des über-
tragenen Drehmoments abhängig (Abb. 6.1).  
Die Stribeck-Kurve zeigt die Abhängigkeit der Reibwerte von der mittle-
ren Fördergeschwindigkeit des Schmierstoffs in den engsten Schmier-
spalt, der Schmiermittel-Viskosität und der Kontaktbelastung. Abb. 2.1 
stellt die Stribeck-Kurve schematisch für konstante Schmiermittel-
Viskosität und konstante Kontaktbelastung dar: 
- Im Bereich hoher Reibwerte liegt Grenzreibung vor. Die hydrodyna-
misch erzeugten Schmierfilmhöhen sind zu gering, um die Oberflä-
chen zu trennen. Die Rauheitsspitzen sind nur durch dünne mole-
kulare Filme getrennt. 
- Mit zunehmender Fördergeschwindigkeit des Schmierstoffs in den 
engsten Schmierspalt und dadurch wachsender Filmhöhe wird 
schließlich Flüssigkeitsreibung und damit eine vollständige Tren-
nung der Oberflächen erreicht. Es herrschen hydrodynamische 
Bedingungen. Wenn möglich sollten die Betriebsbedingungen und 
die Schmierstoffviskosität so gewählt werden, dass dieser Zustand 
zuverlässig erreicht wird. 
- In der Mischreibung, dem Übergangsgebiet zwischen diesen Berei-
chen, liegen gleichzeitig beide Reibungszustände nebeneinander 
vor. In diesem Bereich fallen die Reibwerte bei zunehmenden För-
dergeschwindigkeiten durch die Zunahme der Schmierfilmhöhe 
bzw. der hydrodynamischen Schmierung. 






Abb. 2.1: Schematische Stribeck-Kurve durch hydrodynamisch er-
zeugten Schmierfilm (bei konstanter Schmiermittel-Viskosität und 
konstanter Kontaktbelastung) 
 
Die Wälzreibung setzt sich je nach Reibungszustand zusammen aus der 
- Adhäsionskomponente der Gleit- und Rollreibung 
- Deformationskomponente der Gleit- und Rollreibung 
- Furchungskomponente der Gleitreibung 
- Hysterese-Komponente der Rollreibung 
- Flüssigkeitsreibung durch viskose Scherung des Schmierstoffs auf 
Grund unterschiedlicher Geschwindigkeit von beiden Kontaktpart-
nern 
Adhäsion entsteht durch molekulare Wechselwirkungen. Neben der Be-
lastung und den mechanischen Eigenschaften der Werkstoffe wird sie 
durch die Kontaktzeit und durch die Schichtbildung auf den Oberflächen 
bestimmt. Für die Schichtbildung ist die Temperatur des Kontaktes we-
sentlich, die einerseits für die Reaktionsgeschwindigkeit und anderer-





seits für die Art der Reaktionsschicht verantwortlich ist. Dieser Reibungs-
anteil hat einen bedeutenden Einfluss auf das Oberflächenversagen und 
kann durch Schmierstoff-Additive beeinflusst werden. Der Spontanausfall 
durch Adhäsion, auch Fressen genannt, setzt eine Zerstörung der schüt-
zenden Oberflächenschichten durch Deformation oder hohe Beanspru-
chungen und Wärmeentwicklung voraus. 
Unter Mischreibungsbedingungen tragen wenige Rauheiten und der 
Schmierfilm die gesamte Last. In den Mikrokontaktflächen der Rauheits-
spitzen werden hohe Pressungen bereits bei geringer äußerer Belastung 
erreicht. Vor allem in der Einlaufphase können die Pressungen den plas-
tischen Grenzdruck des Werkstoffs überschreiten. Durch plastische De-
formation und Anpassungsprozesse verändert sich sowohl die Beans-
pruchung als auch die Werkstoff-Beanspruchbarkeit (z.B. durch Verfesti-
gung, Bildung von Eigenspannungen). Diese zyklischen plastischen Ver-
formungen (Shakedown-Effekte) verringern sich bis zum Ende der Ein-
laufphase und es bleiben im Idealfall nach dem Einlauf nur die elasti-
schen Anteile der Deformation übrig. 
Oberflächenmessungen der Proben während der Einlaufphase zeigen 
eine schnelle schlupf-abhängige Einglättung der Mikroerhebungen durch 
plastische Verformungen und dadurch eine Abnahme der lokalen Pres-
sungen und damit dieser Reibungskomponente. Mit Hilfe von Kraft-
Eindring-Kurven, z.B. aus Mikrohärtemessungen (Abb. 6.6), lässt sich 
näherungsweise das Deformationsverhalten oberflächennaher Rand-
schichten bestimmen. 
Bei Wälzwerkstoffen mit annähernd gleichen Materialeigenschaften 
(gleicher Härte 730±50 HV10) werden die Mikroerhebungen beider Kör-
per gleichermaßen verformt und der Mechanismus der Gegenkörperfur-
chung findet nicht oder nur in geringem Maße statt. Anders ist es bei 
eingebetteten Einschlüssen, wie z.B. Karbiden oder harten eingebetteten 
Verschleiß- oder Fremdpartikeln (Teilchenfurchung). 
Die Reibungskomponente durch elastische Hysterese ist bei harten 






anderen beschriebenen Reibungskomponenten und verursacht damit 
nur einen kleinen Beitrag zur Gesamtreibung.  
Das tribologische Verhalten bei Flüssigkeitsreibung wird durch das 
Viskositätsverhalten des Schmierstoffs geprägt. Die Viskosität ist abhän-
gig von Temperatur, Druck und Schergefälle im Kontakt. Bei geringen 
Filmdicken sollte ein nicht-Newtonsches Verhalten des Schmierstoffs, 
z.B. durch den Ansatz nach Eyring, berücksichtigt werden. Der Bewe-
gungswiderstand entsteht durch Scherung des Schmierstoffs. Dieser 
Reibungsanteil lässt sich bei bekanntem Schmierstoffverhalten berech-
nen [25]. 
Der Anteil der einzelnen Reibungsmechanismen an der Gesamtreibung 
unterliegt ständigen Veränderungen. Die wesentlichen Reibungsanteile 
des bei Mischreibung betriebenen Wälzkontakts werden durch Scherung 
des Schmierstoffs, elastisch/plastische Deformationen sowie Adhäsion 
im Mikrobereich an den Rauheiten erzeugt. 
Abhängig von den Schmierstoffeigenschaften (chemisch und rheolo-
gisch), der Oberflächen-Rauheit (Rauheitskenngrößen und Orientierung) 
und den Betriebsbedingungen (z.B. Belastung, Gleit- und Rollgeschwin-
digkeit, Temperatur) variieren die in Versuchen gemessenen mittleren 
Reibungszahlen bei Mischreibung zwischen µ=0,05 bis µ=0,16. Diese 
Reibwerte bestimmen, abhängig von der realen Kontaktfläche, die 
Schub-Druck-Oberflächenbelastung. 
2.2 Werkstoffbeanspruchung 
Die Belastungen in einem Kontakt bewirken 
- Normalkräfte und dadurch verursachte Spannungen 
- Reibkräfte und dadurch verursachte Scherspannungen in Werkstoff 
und Schmierfilm, die bei geringen Schmierfilmdicken zu Schmier-
filmversagen und Adhäsion oder/und Werkstoffversagen und De-






In den Kontaktbereichen herrscht ein Spannungszustand, der mit den 
Formeln nach Hertz berechnet werden kann. Der entstehende Span-
nungszustand ist mehrachsig. Die maximale Vergleichsspannung liegt 
unterhalb der Oberfläche. Die Vergleichsspannung ist eine fiktive ei-
nachsige Spannung, die dieselbe Materialbeanspruchung darstellt wie 
ein realer, mehrachsiger Spannungszustand. 
Mit zunehmender Reibungskraft erhöht sich die Vergleichsspannung an 
der Oberfläche. Bereits bei einem Reibwert von 0,2 erreicht die Ver-
gleichsspannung an der Oberfläche den Wert der Vergleichsspannung 
unterhalb der Oberfläche. 
Werkstoffbeanspruchungen können sowohl durch den makroskopischen 
Kontakt als auch durch mikroskopische Rauheitskontakte verursacht 
werden. An Rauheitskontakten der Mischreibung werden lokal hohe 
Pressungen und Spannungen erreicht (Abb. 2.2). Diese zyklisch auftre-
tenden Werkstoffbeanspruchungen werden als Ursache für die Ermü-
dung betrachtet. 
 
Abb. 2.2: Berechnete Werkstoffbeanspruchungen in gleich belasteten 
Probekörpern (pm=3100 MPa) bei unterschiedlich rauen Oberflächen-
topographien (Vergleichsspannung von Mises, ohne eingebrachte Ei-
genspannungen, ohne Reibung, vereinfachte 2D-Rechnung für die un-
tersuchten konzentrierten Kontakte, detaillierte Beschreibung der 







In Abhängigkeit der erreichten Schmierfilmdicken und der Rauheitskup-
penform verändern sich diese lokalen hohen Pressungen und Spannun-
gen. Zur Beschreibung der Topografie und der Beanspruchung an Rau-
heitskontakten wurden zwei verschiedene Vorgehensweisen entwickelt: 
1. Ermittlung statistischer Parameter aus der Rauheitsmessung und 
vereinfachte Beschreibung der Topographie (z.B. Abbildung der Rauhei-
ten durch Kugelkappen, Darstellung der Verteilung der Höhen der Rau-
heitskuppen durch eine Normalverteilung): 
- Viskositätsverhältnis: Bei den durch Herstellern vorgegeben, einheit-
lichen, gleichbleibenden Oberflächenbearbeitungen und Rauheits-
werten, reicht es im Wälzlagerbereich aus, die Rauheit als feste 
Größe, die Viskosität und die Betriebsbedingungen zu berücksich-
tigen. Das Viskositätsverhältnis κ wird zur Charakterisierung des 
Schmierungszustandes verwendet.  
- Der Schmierfilmparameter Λ berücksichtigt die Schmierfilmhöhe bei 
den Betriebsbedingungen und die ermittelten Parameter Rq nor-
malverteilter Rauheitsprofile 
- Zur Beschreibung des normalverteilten Rauheitsprofils bietet sich 
die mathematische Beschreibung der Rauheiten mit Hilfe einer Si-
nus-Funktion oder mit Hilfe von Kreis- bzw. Kugelabschnitten (Ku-
gelkappen) an. Durch die mathematische Beschreibbarkeit kann 
diese Vorgehensweise mit einer analytischen Abschätzung der lo-
kalen Pressung durch die Hertzsche Formel kombiniert werden. 
 
2. Deterministische Ansätze, die tatsächlich vermessene Topografien 
mit numerischen Simulationen kombinieren. Bei den hier untersuchten 
konzentrierten Kontaktflächen wird die FEM-Simulation (Kap. 4) einge-
setzt. Bei größeren Kontaktflächen werden wegen des geringeren Disk-
retisierungsaufwands bevorzugt Halbraum-Modelle genutzt [16]. 
Im Wälzlagerbereich wird zur Charakterisierung des Schmierungszu-






teilrauheiten kann mit Hilfe des Verhältnisses der eingesetzten Schmier-
stoff-Viskosität zur erforderlichen kinematischen Viskosität der Mischrei-
bungsanteil abgeschätzt werden. Aus diesem Viskositätsverhältnis lässt 






κ  (Gl. 2.2) 
ν  tatsächliche kinematische Viskosität des Schmierstoffs bei Betriebstemperatur 
[mm²/s] 
ν1  für die komplette Trennung der Oberflächen erforderliche kinematische Viskosität 
des Schmierstoffs bei Betriebstemperatur in Abhängigkeit von der Drehzahl und 
dem mittleren Lagerdurchmesser [mm²/s] 
 
 
Mit diesem Viskositätsverhältnis kann aus Diagrammen der Lebens-
dauerfaktor aDIN in Abhängigkeit von der Lagerart, der Verunreinigung ec, 
der Ermüdungsgrenze Cu und der Lastverteilung abgeschätzt werden 
[13].  
Für die untersuchten Bedingungen bei Belastungen von 2 GPa ist die 
erforderliche Viskosität ν1=8,7 mm²/s [13]. Mit der gemessenen Viskosität 
von Dieselkraftstoff von ca. 1 mm²/s bei einer Betriebstemperatur von 
50°C wird die unterste Grenze dieser Bewertung erreicht. Der Lebens-
dauerfaktor aDIN ist 0,1 [13]. Allein durch die nicht ausreichende Viskosi-
tät des Dieselkraftstoffs ist mit einer 10-fachen Reduzierung der Lebens-
dauer zu rechnen. 
Der Schmierfilmparameter ermöglicht es, verschiedene Rauheiten und 
damit verschiedene Oberflächenbearbeitungen zu berücksichtigen. Bei 
Kenntnis der Schmierfilmhöhe h0 in Abhängigkeit der Rauheitsorientie-
















Λ  Schmierfilmparameter. Für Λ > 3 wird bei normalverteilten Rauheitsprofilen 
          eine vollständige Trennung der Oberflächen erreicht. 
h0  Schmierfilmdicke nach Hamrock and Dowson [43] [µm] 
Rq1, 2  Quadratischer Mittelwert der Profilabweichungen (root mean square RMS) nach 
          DIN EN ISO 4287 vom Okt. 1998 der kontaktierenden Oberflächen 1 bzw. 2 
          der Kontaktpartner [µm] 
Für Oberflächen, die annähernd normalverteilte Rauheitsprofile aufwei-
sen, zeigt die Gleichung gute Übereinstimmung mit numerischen Metho-
den. 
Bei Mischreibung ist eine Aufteilung der Normalkraft erforderlich. Die 
Normalkraft teilt sich in einen vom hydrodynamischen Schmierfilm getra-
genen Normalkraftanteil und einen von den Rauheitskontakten getrage-
nen Normalkraftanteil auf:  
ngGrenzreibuNischhydrodynamNN FFF __ +=  (Gl. 2.4) 
 
FN   Normalkraft-Belastung des Kontaktes [N] 
FN_hydrodynamisch durch hydrodynamischen Schmierfilm getragener  
Normalkraftanteil des rauen Kontaktes [N] 
FN_Grenzreibung  von Rauheitskontakten getragener Normalkraftanteil [N] 
 
Die Kenntnis der Reibkraftverläufe und des Schmierfilmparameters er-
möglicht die Abschätzung der Mischreibungstraganteile. Verwendet wird 
das von Castro [17] vorgestellte Modell. Es ermöglicht, die Normalkraft-
traganteile in Abhängigkeit des Schmierfilmparameters Λ für Λ<2 aufzu-
teilen (Gl. 2.5): 
)82,01( 28,0
_
Λ⋅−⋅= NngGrenzreibuN FF  (Gl. 2.5) 
 
FN_Grenzreibung  von Rauheitskontakten getragener Normalkraftanteil [N], Λ<2 
FN   Normalkraft-Belastung des Kontaktes [N] 







Bei periodischer und umlaufender Rauheit, wie sie beim Drehen oder bei 
Furchungsverschleiß entstehen, bietet sich eine zwei-dimensionale und 
damit vereinfachte Betrachtung der Topographie an. Die näherungswei-
se Beschreibung des Rauheitsprofils mit Hilfe einer Sinus-Funktion er-
möglicht die Berücksichtigung von Rauheitshöhen, Kuppenradien und 
Flankenwinkeln der Rauheitskuppen. Diese erforderlichen Rauheitswerte 
werden an den untersuchten Bauteilen gemessen und statistisch ausge-
wertet. Die Mittelwerte dieser Rauheitswerte werden für die vereinfachte 
Beschreibung der Topografie durch eine sinusförmige Welligkeit ver-
wendet. Die ermittelten Rauheitswerte ermöglichen die Anwendbarkeit 
der Hertzschen Formeln [20], [10] und [18]. Lubrecht [18] gibt für die 
raue Oberfläche, beschrieben durch die sinusförmige Welligkeit folgende 
maximale Pressung an (Gl. 2.6): 
Hertzrau p
















prau  maximale Pressung [MPa] 
E’  Reduzierter E-Modul der Kontaktpartner [MPa] 
Amp  Amplitude der Rauheit [µm], Amp = Rq0,5 (kann mit Hilfe des quadratischen 
Mittelwert der Profilabweichungen Rq berechnet werden) 
λ  Wellenlänge aus Topographie-Vermessungen [µm] 
υ  Querkontraktionszahl [-] 
  pHertz  makroskopische Hertzsche Pressung [MPa] [47] 
 
Mit Hilfe dieser Vereinfachungen ist auch bei Mischreibung eine einfache 
analytische, näherungsweise Berechnung der Beanspruchungen an den 
mikroskopischen Rauheitskontakten möglich. Allerdings ist diese Vorge-
hensweise auf Grund der Anwendung Hertzscher Formeln auf rein elas-
tisches Materialverhalten begrenzt. 
Abb. 2.3 gibt einen Überblick der verschiedenen Reibungszustände bei 






pruchungen (Beschreibung der Vorgehensweise in Kap. 4), verschiede-
ne Versagensentwicklungen und typische Ausfallbilder (Versuchsbe-
schreibung und Randbedingungen in Kap. 5, Beschreibung der Ergeb-
nisse in Kap. 6). 
 
 
Abb. 2.3: Verschiedene Reibungszustände bei typischen Wälzsyste-
men mit unterschiedlichen Schmierfilmparametern und Kontaktbedin-
gungen. 
Unterschiedliche Schmierfilmhöhen verursachen bei gleicher Last 
(pm=3100 MPa, µ=0,1) unterschiedliche Beanspruchungen und unter-
schiedliche Schadensentwicklungen. Abhängig von den auftretenden 
Spannungen treten unterschiedliche Versagensmechanismen auf. 
Entsprechend gestalteten sich die in den durchgeführten Versuchen 
aufgetretenen typischen Ausfallbilder, vgl. Abb. 6.11 






2.3 Verschleiß- und Versagensmechanismen bei Mischrei-
bung 
Der Ermüdungsvorgang bei Hertzschen Pressungen zwischen 1,5 und 4 
GPa kann in verschiedene aufeinander folgende Phasen eingeteilt wer-
den, in denen irreversible Werkstoffveränderungen stattfinden [29]: 




2.3.1 Einlauf- oder Shakedown-Phase 
Die Einlaufphase ist in Wälzkontakten mit Relativgeschwindigkeit sehr 
kurz und wird dominiert von plastischen Verformungen und einer ver-
schleißbedingten Entfernung von Rauheitsspitzen. Die Anpassung der 
Oberflächen hat eine Abnahme der lokalen Flächenpressungen zur Fol-
ge. Durch diese Vorgänge werden auch die gemessene bzw. die über-
tragbare Reibungskraft im Kontakt beeinflusst. 
Bei geringer Belastung (pHertz < 2 GPa) und damit langlebigen Kontakten 
findet nach dem Einlauf kein nennenswertes plastisches Fließen mehr 
statt. Die Grenze, bei der plastisches Fließen auftritt, lässt sich mit Hilfe 
der Werkstoffkennwerte formulieren. Die Scherspannung erreicht dann 
den Wert der Scherfließgrenze des Werkstoffs [29]. 
Durch plastische Verformungen und die Veränderung der Werkstoffstruk-
tur gibt es Auswirkungen der Werkstoffbeanspruchung auf die Beans-
pruchbarkeit. Durch plastische Verformungen, die unter hohem hydrosta-
tischen Druck ablaufen, wird der Werkstoff duktiler. Plastische Verfor-
mungen reduzieren die Spannungskonzentrationen an Riss-Spitzen und 
die Ausbreitungs-Wahrscheinlichkeiten von Mikrorissen werden geringer. 
Infolge plastischer Verformungen entstehen Eigenspannungen, die eine 
permanente Veränderung der Beanspruchung während des Ermüdungs-
prozesses verursachen [39]. 





2.3.2 Ermüdung, Zerrüttung 
Materialermüdung begrenzt die Lebensdauer von hochbeanspruchten 
Wälzkontakten. 





Normal- und Tangentialkräfte bewirken unterhalb der kontaktierenden 
Grenzflächenbereiche ständig wechselnde Zug-, Druck- und Scherspan-
nungen. Durch die zyklische Werkstoffbeanspruchung kommt es zu einer 
Schadensakkumulation in Form von Versetzungsbewegungen und Ver-
setzungsstaus. Die Vereinigung mehrerer Versetzungen führen zur Ris-
sentstehung. 
Vor allem bei geringer Belastung (pHertz < 2 GPa) macht der zeitliche An-
teil der Rissentstehung den weitaus größeren Teil des Ermüdungspro-
zesses aus und wird somit der Ermüdungslebensdauer gleichgesetzt [5] 
und [48]. 
 
Neben dem zeitlichen Ablauf wird auch nach dem Versagensort unter-
schieden und zwar in: 
- oberflächenfernes Versagen, d.h. in Tiefen der maximalen 
Hertzschen Spannungen 
- oberflächennahes Versagen 
 
Oberflächenfernes Versagen 
Der klassische Ermüdungsschaden im Wälzkontakt beginnt damit, dass 
sich unterhalb der Oberfläche, und zwar in Tiefen der maximalen 





Hertzschen Spannungen, parallel zur Oberfläche Risse bilden [2] und [3]. 
Die Risse wachsen dann bis zur Oberfläche. Durch Rissvereinigung 
kommt es daraufhin zu schollenartigen Ausbrüchen, sogenannte Grüb-
chen oder Pittings. 
 
Oberflächennahes Versagen 
Der Wälzlagerhersteller SKF [49] und Autoren wie Lubrecht [18] geben 
als häufigste Ausfallursache bei Wälzlagern nicht die klassische Ermü-
dung, sondern Auswirkungen unzureichender Schmierung an. Die häu-
figste Ausfallursache bei Wälzlagern ist nicht mehr die Ermüdung, aus-
gehend von Einschlüssen im Material, sondern Oberflächenermüdung 
und Verschleiß auf Grund von unzureichender Schmierung und/oder 
Verschmutzung. Abb. 2.4 gibt einen Überblick zu den Ausfallursachen 
von Wälzlagern. 
              
 
 
Abb. 2.4: Ausfallursachen von Wälzlagern [49]. Material und Herstel-
lungsprozess machen nur 0,3% aller Lagerausfälle aus. 80% der Aus-
fälle haben ihre Ursache im Themenkomplex der Schmierung. Eine 
ausreichende Schmierung ist eine entscheidende Voraussetzung, um 
Frühausfälle zu vermeiden. 
 





Insbesondere im Betrieb unter Mischreibungsbedingungen, bei hohen 
lokalen Kontaktspannungen und hohen lokalen Reibungskoeffizienten 
muss auch oberflächennahes Versagen berücksichtigt werden. 
Versuchsergebnisse (Kap. 6) zeigen, dass diese Versagensart bei 
Schmierfilmparametern Λ < 0,3 dominiert. Sie führt zu kurzen Lebens-
dauern und großen Streuungen in den Versuchsergebnissen. Ursache 
sind hohe lokale Spannungen an den Rauheitskontakten, die die Plastizi-
tätsgrenze des Wälzwerkstoffs überschreiten und plastische Verformun-
gen verursachen. Infolge der plastischen Verformungen verändert sich 
die Werkstoffstruktur und es entstehen Eigenspannungen. Oberflächen-
schäden können bereits nach kurzer Laufzeit beobachtet werden. Sie 
führen nicht sofort zum Versagen, stellen jedoch eine potentielle Versa-
gensart durch Veränderungen der Oberfläche (Mikropittings) oder durch 
Begünstigung anderer Oberflächen-Versagensarten, wie oberflächen-
initiierte Tiefenrisse, dar.  
Abhängig vom Reibungszustand sind unterschiedliche Versagensorte 
und -arten möglich. 
Zusätzlich verursacht Verschleiß eine Veränderung der Geometrie und 
dadurch sich verändernde Beanspruchungen. Der Verschleiß wird je 
nach Reibungszustand durch verschiedene Verschleißmechanismen, 
wie Oberflächenzerrüttung (oberflächennahe Anrisse), Adhäsion, Abra-
sion und tribochemische Reaktionen bestimmt. Der Verschleiß kann sich 
auch förderlich auf die Kontaktlebensdauer auswirken, indem Mikrorisse 
und lokale Fehlstellen durch milden Verschleiß abgetragen werden. Bei 
stark unterschiedlichem Verschleiß innerhalb eines Kontakts, z.B. bei 
stehend belasteten Wälzkontakten (False Brinelling) führen die Relativ-
geschwindigkeiten in den Randbereichen des Kontaktes zu Verschleiß 
und zu einer für die Lebensdauer ungünstigen Schädigung. 






3 Zuverlässigkeit und Lebensdauermodelle 
Für die Absicherung gegen Ermüdung werden häufig angewandt: 
- empirische Lebensdauermodelle, z.B. für die Tragfähigkeitsberech-
nung spezieller Maschinenelemente, wie Wälzlager oder Zahnrad-
Flanken. 
- der allgemein anwendbare Ermüdungsfestigkeitsnachweis nach 
FKM-Richtlinie Nr. 154 
 
Die Versagenshypothesen lassen sich durch nachfolgend vorgestellte 
Modelle gliedern in: 
- physikalisch basierte Modelle 
- bruchmechanische Ansätze 
- Modelle, basierend auf einem Energie-Kriterium 
- Shakedown- und Ratchetingtheorien 
- Schwingverschleiß, Reibkorrosionsmodelle (Fretting-Fatigue-
Modelle) 
 
Empirische Lebensdauermodelle finden Anwendung zur Auslegung von 
Maschinenelementen, wie Wälzlagern DIN ISO 281 [13], Kurvengetrie-
ben VDI-Richtlinie 2142 [51] oder auch Zahnrädern DIN 3979, DIN 3990 
[50]. Durch die häufige Anwendung sind diese experimentell gut abgesi-
chert und feld-erprobt. Sie beschreiben jedoch die Ermüdungsmecha-
nismen nur vereinfacht durch die Wertung von Oberflächenbelastung 
bzw. Wälzpressung und meist mit empirisch ermittelten Beiwerten. 
Die Entwicklung der Wälzlager-Lebensdauermodelle zur Abschätzung 
der Lebensdauer von Wälzkontakten wird nachfolgend (Kap 3.1) aus-
führlich beschrieben. 





Die dauerfeste Dimensionierung von Zahnrädern hinsichtlich der Zahn-
flanken-Tragfähigkeit erfolgt nach DIN 3990 [50]. Der Tragfähigkeits-
nachweis erfolgt durch einen Vergleich der berechneten Flankenpres-
sung mit der zulässigen Flankenpressung für die Dauerfestigkeit. Die zu-
lässige Flankenpressung kann für verschiedene Zahnradwerkstoffe und 
Behandlungen aus Tabellen entnommen werden. Die angegebenen 
Dauerfestigkeitswerte basieren auf Versuchen mit Standard-Referenz-
Prüfrädern unter Standard-Prüfbedingungen. Abweichungen, wie Stöße 
durch die An- und Abtriebe, ungleiche Krafteinleitung durch Flankenli-
nienabweichungen, unterschiedliche Zahnradbreiten und verschiedene 
Verzahnungsqualitäten können durch die in die Norm eingeführten Fak-
toren berücksichtigt werden. 
Die Wälzermüdung der Flankenoberflächen oder die oberflächennahe 
Ermüdung der rauen Flanken (Graufleckigkeit) ist nicht berücksichtigt. 
Wichtige Einflussgrößen, wie Topografie und Einlaufvorgänge, unzurei-
chende Schmierung und Schmierfilmaufbau sowie eine Erhöhung der 
Pressung durch unterschiedlichen Schlupf und Verschleiß über die Flan-
ken bleiben unberücksichtigt. 
Hertter [22] und Höhn et al. [52] beschreiben Erweiterungen dieses An-
satzes und prüfen die Ergebnisse durch den Nachweis der Ermüdungs-
tragfähigkeiten von Zahnrädern. Dabei bewerteten sie die Ermüdungs-
tragfähigkeiten unter Berücksichtigung der Werkstoffbeanspruchung 
bzw. -beanspruchbarkeit über der Bauteiltiefe. Die lokale Werkstoffbe-
anspruchung berechnen sie unter Berücksichtigung von Eigenspannun-
gen, der dynamischen Beanspruchung und der technischen Oberfläche 
und bewerten diese Beanspruchungen durch eine angepasste Schub-
spannungsintensitätshypothese. Die örtlichen Beanspruchbarkeiten be-
stimmen sie aus örtlichen Haigh-Diagrammen in Abhängigkeit der zeit-
lich maßgebenden Mittelspannungen. Der Vergleich der lokalen Werk-
stoffbeanspruchung mit der örtlichen Beanspruchbarkeit zeigt die örtliche 
Sicherheit gegen Ermüdungsversagen.  
 





Allgemeiner anwendbar ist der Ermüdungsfestigkeitsnachweis nach 
FKM-Richtlinie Nr. 154 [36] und [35]. Diese hat breite Anerkennung ge-
funden und wird in vielen Simulationstools angewandt. Das technische 
Regelwerk ermöglicht für mechanisch beanspruchte Bauteile einen 
rechnerischen Nachweis der statischen Festigkeit und der Dauer- und 
Zeitfestigkeit. Dieser wird durch einen Vergleich zwischen den Kennwer-
ten der Beanspruchung (oder Beanspruchungskollektiv) und der Beans-
pruchbarkeit erbracht. Die Schadensakkumulation erfolgt in der Praxis 
fast ausschließlich nach der linearen Hypothese von Palmgren-Miner 
und nach Haibach. Für die Lebensdauerberechnung zyklisch beans-
pruchter Bauteile stehen drei Konzepte zur Verfügung: 
- das Nennspannungskonzept 
- das örtliche Konzept 
- das Bruchmechanikkonzept (Rissfortschrittskonzept) 
Für den Ermüdungsfestigkeitsnachweis bei nichtproportionalen mehr-
achsigen Spannungen bietet die Richtlinie lediglich eine Näherungslö-
sung. 
 
Physikalisch basierte Modelle betrachten die Ermüdungsproblematik 
aus physikalischer Sicht und berücksichtigen sowohl relevante mikrome-
chanische Eigenschaften wie auch Schadensmechanismen. 
Eifler [28] verwendet z.B. thermische und elektrische Messverfahren zur 
Charakterisierung des Ermüdungsverhaltens metallischer Werkstoffe. 
Lamagnere et al. [53] und Fougeres [54] entwickelten physikalisch ba-
sierte Modelle zur Berechnung der Dauerfestigkeit unter EHD-
Rollbedingungen. Mit Hilfe der Elastizitätstheorie wurde als Dauerfestig-
keitsgrenzwert die Scherspannung τf definiert, die durch die Beanspru-
chung nicht überschritten werden darf. Das Modell wurde auf Grund der 
Analyse der verantwortlichen Schadensmechanismen entwickelt und ba-
siert auf lokalen Scherspannungskonzentrationen in der Nähe von Inho-





mogenitäten. Untersucht wurden Einflüsse auf die Lebensdauer, wie z.B. 
Geometrie, Temperatur, Ringspannung (Hoop Stress) sowie Art, Form 
und Orientierung der Inhomogenitäten. 
 
Bruchmechanische Ansätze bieten die Möglichkeit zur spezifischen 
Betrachtungen der drei-dimensionalen Rissentwicklung bei Berücksichti-
gung lokaler Spannungskonzentrationen und realer Strukturen [58] und 
[57]. Damit sind u.a. Einflüsse, wie Fehlstellen, defektbehaftete Bauteile, 
Schmierstoff [30], [34], [72] und [75] oder Eigenspannungen [59], [60] 
und [62], beschreibbar. Dang Van [33], Ekberg [32] oder auch Ringsberg 
[31] verwendeten diese Ansätze zur Betrachtung des Ermüdungsverhal-
tens von Rad-Schiene-Kontakten. Diese Modelle werden erfolgreich für 
Kontakte eingesetzt, in denen das Risswachstum von besonderem Inter-
esse ist. 
 
Bei plastischen Verformungen, d.h. im low cycle fatigue-Bereich (LCF), 
werden Shakedown- und Ratchetingtheorien erfolgreich angewandt 
[29]. Ratcheting-Theorien basieren auf der Annahme, dass elas-
tisch/plastische Dehnungsverläufe einen Schädigungsmechanismus un-
ter Wälzbeanspruchung widerspiegeln und somit Querverbindungen zwi-
schen LCF- und Wälzermüdungsresultaten vorhanden sind. 
Modelle, die auf einem Energie-Kriterium basieren, sind zur Beschrei-
bung von Übergängen zwischen verschiedenen Phasen der Wälzermü-
dung geeignet. Ein Schädigungsereignis (Rissinitiierung) liegt vor, wenn 
die gespeicherte Energie der akkumulierten Versetzungen einen kriti-
schen Wert erreicht. Dieser kritische Wert wird mit Hilfe der spezifischen 
Bruchenergie einer Flächeneinheit definiert. 
Birkhofer et al. [56] ermittelten die Lebensdauer von Wälzkontakten 
durch Kurzeitversuche. Die Reibenergieberechnung nutzten sie für die 
nachgeschaltete Extrapolation. Die Reibenergie wird proportional zum 
Verschleiß und umgekehrt proportional zur Lebensdauer angenommen. 





Cheng et al. [55] entwickelten ein Modell, basierend auf einem Energie-
Kriterium. Mit Hilfe der Fehlstellentheorie berechneten sie die Verände-
rungen der Energie des Systems durch die Fehlstellen-Akkumulation 
entlang von Gleitbändern. Erreicht diese Energie nach einer bestimmten 
Anzahl an Lastwechseln einen maximalen Wert, wird sie durch Rissbil-
dung freigesetzt. 
Zhou et al. [48] definierten die Anzahl an Lastwechseln, um einen Riss 
zu initiieren, ebenfalls durch die gespeicherte Energie und einen kriti-
schen Wert. Mit Hilfe der Bruchmechanik berechneten und addierten sie 
die Risswachstumszeit. 
 
Schwingreibverschleiß und Reibkorrosions-Ermüdungsmodelle 
(Fretting-Fatigue-Modelle) sind geeignet für die Betrachtung des Riss-
wachstums durch oberflächennahe tribologische Belastungen. Insbe-
sondere bei zunehmenden Reibkräften, z.B. durch Mangelschmierung 
und damit hohen Scher- und Zugspannungen an den Kontakträndern, 
wird ein schnelles Risswachstum erwartet [66]. Diese Modelle eignen 
sich zur Berücksichtigung der Wechselwirkungen zwischen Verschleiß 
und Ermüdung. Madge et al. [71] und [73] oder Kasarekar et al. [74] ver-
knüpften Verschleiß- mit Fretting-Fatigue-Ermüdungsmodellen. 
 
3.1 Weibulls Fehlstellenmodell und Entwicklung der Wälz-
lager-Lebensdauermodelle 
3.1.1 Fehlstellenmodell (weakest link model) nach Weibull 
Streuungen auf Grund von Fehlstellen und Inhomogenitäten in Werkstof-
fen, Herstellungsunterschieden zwischen verschiedenen Chargen bei 
der Stahlproduktion und der Wärmebehandlung, Fertigungstoleranzen 
und Messunsicherheiten erfordern eine statistische Auswertung ermittel-
ter Lebensdauerergebnisse. 
Weibull [1], [61] und [63] beschrieb, dass die Werkstoffbeanspruchbar-
keit durch eine statistische Verteilung formuliert werden kann. Die Theo-





rie der asymptotischen Extremwertverteilungen wurde entwickelt. Grund-
lage dieses Modells ist die Annahme, dass in Bauteilen mit ausreichend 
großem beanspruchtem Werkstoffvolumen statistisch verteilte Fehlstel-
len vorliegen, die bei schwingender Belastung einen Ermüdungsriss aus-
lösen können. Am Beispiel der Bruchmechanik kann gezeigt werden, 
dass der längste Riss im belasteten Bereich bruchauslösend ist. Von vie-
len möglichen bruchauslösenden Elementen sind Ermüdungsvorgänge 
eng mit der Verteilung der schwächsten Elemente verbunden (vergleich-
bar den schwächsten Gliedern einer Kette). Wird das hochbeanspruchte 
Probenvolumen vergrößert (die Kette bei gleicher Last verlängert), ver-
größert sich auch die Anzahl der Schwachstellen und die Erlebenswahr-
scheinlichkeit nimmt ab, obwohl die Beanspruchung unverändert blieb. 
Die theoretisch erwartete Abhängigkeit der Lebensdauer von der Pro-
bengröße und dem belasteten Probenvolumen ist nachweisbar. Das 
Weibull-Modell bietet den in der Literatur am häufigsten angewandten 
Ansatz zur Berücksichtigung des statistischen Größeneinflusses. Die 
zwei-parametrige Lebensdauerverteilung ermöglicht die Beschreibung 
der meisten Ermüdungsvorgänge harter Werkstoffe, einschließlich der 
Wälzermüdung. 
Weibull [1] formulierte die Erlebenswahrscheinlichkeit S in Abhängigkeit 








 )(1log σ  (Gl. 3.1) 
S  Erlebenswahrscheinlichkeit 
n (σ)  Material-Charakteristik 
V  beanspruchtes Volumen [mm3] 
 
Der Potenzzusammenhang zwischen Spannung und Ermüdungslebens-
dauer unter Einbeziehung der Dauerfestigkeitsgrenze wurde von Weibull 
auch benutzt, um Wöhlerkurven anzunähern. Weibull hält sein Modell 
auch zur Vorhersage von Wälzermüdung für geeignet und empfiehlt 





Lundberg und Palmgren bzw. Zaretsky et al. [12] die Beschreibung der 










1log  (Gl. 3.2) 
  S  Erlebenswahrscheinlichkeit 
n(τ)  = τc Ne, die von Weibull empfohlene Material-Charakteristik 
τ  Schubspannung [MPa] 
c  Exponent für Spannungskriterium 
N  Anzahl an Lastzyklen [Millionen Lastzyklen] 
e  Weibull-Exponent 
V  beanspruchtes Volumen [mm3] 
 
Weibull postulierte [64], dass die Verteilung der Ermüdungslebensdauer 
L bzw. der Anzahl an Lastzyklen N einer homogenen Gruppe von Wälz-

















S  Erlebenswahrscheinlichkeit 
e  Weibull-Exponent 
N  Anzahl an Lastzyklen [Millionen Lastzyklen] 
A  Konstante 
 
Wird die Verteilung in dieser Form (ln (ln (1/S))) in Abhängigkeit der Le-
bensdauer (ln N) dargestellt, ergibt sich die sog. Weibull-Gerade, deren 
Steigung dem Weibull-Exponent e entspricht, vgl. Abb. 3.1. 
Abb. 3.1 zeigt experimentell ermittelte Ergebnisse zum Einfluss der 
Oberflächenrauheit (Kap. 6.8) unter folgenden Randbedingungen (detail-
lierte Versuchsbeschreibung in Kap. 5) 
- Werkstoff beider Wälzpartner: 100Cr6 (SAE 52100), Gefüge im bai-
nitischen Zustand, Härte 730±50 HV10 
- Behandlung der Oberflächen: mechanisch eingebrachte Eigenspan-
nungen durch Kugelstrahlen  





- Belastung F=1220 N, mittlere Hertzsche Pressung: pm=3100 MPa, 
elliptischer Kontakt 
- Oberflächen-Geschwindigkeiten: v1=7,027 m/s; v2=7,1 m/s, 
Schlupf=1%, ballige Scheibe mit negativem Schlupf 
- Schmierstoff: Dieselkraftstoff nach DIN EN 590, Schmierstoff-
Zuführtemperatur=20°C±0,4°C, Umlaufschmierung, Viskosität 
η=2mPa • s bei 20°C 
 
Abb. 3.1: Weibull-Diagramm für die experimentell ermittelten Lebens-
dauern bei den Schmierfilmparametern 
-   Λ1=0,03 (gestrahlte Oberfläche, Rq=0,5), Weibull-Steigung e1=1 
-   Λ2=0,045 (Oberfläche mit Finish, Rq=0,3), Weibull-Steigung e2=2,4 
 
Zur Beschreibung von Schwingfestigkeitsproblemen und Dauerfestigkei-
ten wurde das Weibull-Modell von Böhm und Heckel [4] geprüft und wei-
terentwickelt.  
Bomas, Linkewitz und Mayr [26] wandten das Weibull-Modell zur Analy-
se der Ermüdungsrissbildung und Dauerfestigkeit des Stahles 100Cr6 im 





bainitischen Zustand an, wobei eine gute Übereinstimmung zwischen 
berechneten und experimentell ermittelten Dauerfestigkeitswerten erzielt 
werden konnte. Sie erweiterten das Fehlstellenmodell, um die Ermü-
dungsrissbildung im Volumen und an der Oberfläche zu berücksichtigen. 
Durch die Anwendung der Dang Van-Hypothese für die Rissbildung im 
Volumen und einer neuen Schwingfestigkeits-Hypothese für die Rissbil-
dung an der Oberfläche konnte die Dauerfestigkeit des bainitischen 
Stahles 100Cr6 vorhergesagt sowie die Schadensorte erklärt werden. 
Brecher et al. [37] kombinierte das Fehlstellenmodell und das Konzept 
der örtlichen Dauerfestigkeit, um Zahnräder zu optimieren. 
Für die Beschreibung der Ermüdungslebensdauer von Wälzlagern wurde 
die zwei-parametrige Weibull-Verteilung von Lundberg und Palmgren [2] 
und [3] angewandt. 
 
3.1.2 Lebensdauermodell nach Lundberg und Palmgren 
Grundlegende Untersuchungen zur Ermüdung in Wälzkontakten wurden 
von Lundberg und Palmgren [2] und [3] durchgeführt und darauf auf-
bauend die im Wesentlichen noch heute bestehende Theorie zur Be-
rechnung der Lebensdauer von Wälzlagern entwickelt. Das Modell er-
möglicht die analytische Abschätzung der Lebensdauer auf der Grundla-
ge eines empirischen Zusammenhangs zwischen der Erlebenswahr-
scheinlichkeit S, der Orthogonal-Schubspannung (Wechselschubspan-
nungshypothese) τ0, der Anzahl ertragbarer Spannungszyklen N, dem 
beanspruchten Volumen V sowie der Tiefe z0, in der die maximale 
Orthogonal-Schubspannung auftritt: 



















S  Erlebenswahrscheinlichkeit 
N  Anzahl an Lastzyklen [Millionen Lastzyklen] 
e  Weibull-Exponent 
τ0  Orthogonal-Schubspannung [MPa] 
c  Exponent für Spannungskriterium 
V  beanspruchtes Volumen [mm3] 
z0  Tiefe der maximalen Orthogonal-Schubspannung des Hertzschen Kontakts  
          [mm] 
h  Tiefenexponent 
 
Als maßgebend für die Werkstoffbeanspruchung wird die Orthogonal-
Schubspannung τ0 mit dem unter der Oberfläche liegenden Beanspru-
chungsmaximum gesehen. Bei der Aufstellung der Beziehung für die La-
gerlebensdauer ging Palmgren zunächst von der Annahme einer Ermü-
dungsgrenze für das Lagermaterial aus, die er jedoch später mit Lund-
berg wieder verwarf, da diese an den Versuchsergebnissen mit den da-
maligen Werkstoffen nicht nachgewiesen konnte. 
Aus der Grundgleichung (Gl. 3.4) wurde die bekannte Wälzlager-
Lebensdauergleichung (Gl. 3.5) für die Abschätzung der dynamischen 
Tragzahlen C und der nominellen Lebensdauern L10 von Wälzlagern ab-
geleitet. Die Lebensdauer L10 entspricht einer ermüdungsfreien Laufzeit 
bei einer Ausfallwahrscheinlichkeit von 10%. Die Annahme Hertzscher 
Kontaktbedingungen ermöglicht die Substitution der Kontakt-Parameter, 
wie Orthogonal-Schubspannung τo, Tiefe zo und beanspruchtes Volumen 
V, durch die Lagerabmessungen und Belastung P. Die Anzahl an Last-
zyklen N wird multipliziert mit der Anzahl an Lastzyklen n je Lagerum-
drehungen und kann damit durch die Anzahl an Lagerumdrehungen L = 
n • N ersetzt werden. Dadurch ergibt sich die einfach anwendbare Wälz-
lager-Lebensdauergleichung zur Abschätzung der Lagerlebensdauer L10 
Bin Abhängigkeit der lagerspezifischen dynamischen Tragzahl C und der 
aufgebrachten Lagerbelastung P: 























⋅= 1  
(Gl. 3.5) 
  L10  nominelle Lagerlebensdauer bei 90% Erlebenswahrscheinlichkeit in 
[Millionen Lagerumdrehungen] 
  Lnm  erweiterte Lagerlebensdauer für in a1 berücksichtige Erlebenswahrscheinlichkeit in 
[Millionen Lagerumdrehungen] 
  a1 Lebensdauerfaktor für die Zuverlässigkeit, bei 90% Erlebenswahrscheinlichkeit 
a1=1 
  C  dynamische Tragzahl aus Lagerkatalogen oder [13] [kN] 
P  äquivalente dynamische Lagerbelastung [kN] 
p  Exp. für die Lebensdauergleichung; für Kugellager p=3, für Rollenlager p=10/3 
 
 
Einfluss der Tiefe z0 der maximalen Orthogonal-Schubspannung 
Der wichtigste Unterschied zwischen den Modellen von Weibull und von 
Lundberg und Palmgren ist die Einführung der Tiefe z0 durch Lundberg 
und Palmgren. Die Theorie von Weibull basiert auf der Annahme, dass 
der erste Riss zum Bruch führt (Anrisswahrscheinlichkeit). Bei Versu-
chen beobachteten Lundberg und Palmgren Risse, die nicht die Oberflä-
che erreichten. Deshalb wurde bei der Formulierung berücksichtigt, dass 
die Wahrscheinlichkeit eines Ermüdungsausbruches von der Tiefe z0 ab-
hängt. Dies führte dazu, dass die Tiefe z0, in der die maximalen Ortho-
gonal-Schubspannungen des Hertzschen Kontakts auftreten, in die Le-
bensdauergleichung eingeführt und mit Hilfe des Tiefenexponent h ge-
wichtet wurde. Viele Wissenschaftler interpretieren die Einführung der 
Tiefe z0 als ein Konzept, im Rissinitiierungsmodell das Risswachstum zur 
Oberfläche zu berücksichtigen, z.B. [8]. 
 
3.1.3 Erweitertes Lebensdauermodell nach Ioannides und Harris 
Im Jahre 1985 veröffentlichten Ioannides und Harris [5] ein erweitertes 
Lebensdauermodell, welches auf der Lundberg-Palmgren-Theorie ba-
siert und diese als Sonderfall einschließt. Kernstück dieser erweiterten 
Lebensdauertheorie ist die Annahme eines statistischen Zusammen-
hangs zwischen der Erlebenswahrscheinlichkeit, der Ermüdungslebens-
dauer und einem spannungsabhängigen Ermüdungskriterium für ein Vo-
lumenelement im Lager. Ioannides und Harris [5] veranschaulichen die 





Lebensdauerberechnung, indem sie zwei unterschiedliche Ermüdungs-
kriterien verwenden, die Schubspannungsamplitude τa und die Ver-


























































S  Erlebenswahrscheinlichkeit 
N  Anzahl an Lastzyklen [Millionen Lastzyklen] 
e  Weibull-Exponent (e=10/9 für den elliptischen Kontakt [5]) 
τi lokales spannungsbezogenes Ermüdungskriterium, z.B. 
Schubspannungsamplitude oder das multiaxiale Ermüdungskriterium von Dang 
Van (Gl. 5.1) (Das Modell ist auf kein bestimmtes Ermüdungskriterium beschränkt) 
[MPa] 
  τu  lokaler Wert für die Ermüdungsgrenze, Ermüdungsgrenzspannung [MPa] 
σi Wert des spannungsbezogenen Ermüdungskriteriums, z.B. Vergleichsspannung 
   nach Mises (Oktaeder-Spannung) [MPa] 
σu  Wert für die Ermüdungsgrenze, Ermüdungsgrenzspannung [MPa] 
c  Exponent für Spannungskriterium c=31/3 [5] 
V  beanspruchtes Volumen [mm3] 
z’  spannungsgewichtete Tiefe (Unterschied zu z0 wird unten genauer betrachtet)[mm] 
h  Tiefenexponent h=7/3 [5] oder h=0 für reale Rauheitsprofile [6] 
 
 
Eine wesentliche Erweiterung ist die Einführung einer Ermüdungsgrenz-
belastung, die einer Wälz-Dauerfestigkeit entspricht. Für das Ermüden 
entscheidend sind damit nur Volumenanteile, in denen die örtliche Be-
anspruchung die örtliche Beanspruchbarkeit überschreitet. Bei geringer 
Belastung kann eine unendliche Lagerlebensdauer prognostiziert wer-
den. In früheren Modellen wurden vereinfachend glatte Oberflächen und 
eine Hertzsche Spannungsverteilung angenommen. Durch die Integrati-
on und Berechnung der tatsächlichen Spannungsverteilung werden Ab-
weichungen von der Hertzschen Spannungsverteilung, z.B. durch Rau-
heitskontakte oder Reibkräfte, berücksichtigt. Mit dieser Erweiterung ist 





es möglich, beanspruchungsrelevante Einflüsse, wie z.B. Oberflächen-
rauheit, Schmutzpartikel oder Eigenspannungen, über die dadurch ver-
ursachten lokalen Spannungen im Lebensdauermodell zu berücksichti-
gen. 
Die Erweiterungen gegenüber dem Modell von Lundberg und Palmgren 
wurden durch Ioannides et al. [10] analytisch formuliert und können da-
durch in der Praxis durch variable Lebensdauerfaktoren aISO berücksich-
tigt werden. Die bekannten und bewährten Ursprungsgleichungen von 
Lundberg und Palmgren 
(Gl. 3.5) wurden beibehalten und nur durch angehängte zusätzliche Fak-
toren ergänzt. Der Lebensdauerfaktor aISO wird in Abhängigkeit von 
Schmierung, Verunreinigung, Ermüdungsgrenze und Lastverteilung in 
Form von aISO (κ, eC, Pu/P) bestimmt und bei der Lagerauslegung oft aus 
Diagrammen der Wälzlagerhersteller abgelesen. Nach Ioannides [10] 




















⋅⋅= 1  
(Gl. 3.7) 
  L10  nominelle Lagerlebensdauer bei 90% Erlebenswahrscheinlichkeit in [Millionen 
Lagerumdrehungen] 
  Lnm  erweiterte Lagerlebensdauer für in a1 berücksichtige Erlebenswahrscheinlichkeit in 
[Millionen Lagerumdrehungen] 
  a1 Lebensdauerfaktor für die Zuverlässigkeit, bei 90% Erlebenswahrscheinlichkeit 
a1=1 
  aISO Lebensdauerfaktor auf Grundlage einer Systembetrachtung der 
Lebensdauerberechnung oder auch Spannungs-Lebensdauerfaktor genannt 
  C  dynamische Tragzahl [kN] 
P  äquivalente dynamische Lagerbelastung [kN] 
p  Exponent für die Lebensdauergleichung für Kugellager p=3, für Rollenlager p=10/3 
eC Beiwert für Verunreinigungen 
 
 
Erweiterte Kenntnisse und Simulationsmöglichkeiten der Span-
nungsverteilung in rauen, geschmierten Kontakten 
In früheren Lebensdauermodellen wurden vereinfachend glatte Oberflä-
chen angenommen. Insbesondere im Betrieb unter Mischreibungsbedin-
gungen entstehen an den Rauheitskontakten jedoch sehr hohe oberflä-





chennahe Spannungskonzentrationen, die wesentlich höher sind als die 
Spannungen in glatten Kontakten. Diese oberflächennahen Spannungen 
und die tatsächliche Spannungsverteilung können berechnet z.B. [38], 
[16] und [74] und in der Lebensdauerberechnung berücksichtigt werden. 
Durch die Berechnung der tatsächlichen Spannungsverteilung können 
auch die lokalen Spannungen an Rauheitskontakten bei Mikro-EHD-
Bedingungen ermittelt und deren Einfluss auf die Ausfallwahrscheinlich-
keiten berechnet werden. Damit können Schäden, die in Oberflächennä-
he oder unterhalb der Oberfläche beginnen, beschrieben werden. 
 
Einführung der Ermüdungsgrenzspannung σu 
Die Dauerläufe, auf denen das Modell von Lundberg und Palmgren ba-
sierte, wurden mit den damaligen Qualitäten des Wälzlagerstahls 100Cr6 
(AISI 52100, minimale Härte 58 HRC) durchgeführt. Wesentliche Ver-
besserungen in Werkstoffreinheit und Herstellungsprozessen erhöhen 
die Ermüdungswiderstandseigenschaften und weisen in Dauerläufen, 
gestützt durch die Erfahrungen aus Feldversuchen, darauf hin, dass 
Wälzlager eine Dauerfestigkeitsgrenze haben. Zwirlein und Schlicht [11] 
ermittelten beispielsweise eine L10-Lebensdauer von 3,23x1010 Lastzyk-
len bei einem Kontaktdruck von 2550 MPa. Harris [8] berichtet bei reinen 
Stählen, vollständiger Trennung der Kontaktpartner und keinen Verun-
reinigungen des Schmierstoffs sogar von Pressungen bis 3300 MPa, die 
ohne Ermüdungsversagen getragen werden können (Jedoch leider ohne 
Angabe der geprüften Lastzyklen. Die veröffentlichte Lebensdauerer-
gebnisse streuen bei diesem Lastniveau zwischen ca. 107 und 109 Last-
zyklen). 
Die Einführung eines zusätzlichen Werkstoffkennwertes, der Ermü-
dungsgrenzspannung σu, ermöglicht die Berechnung längerer Lebens-
dauern. Durch die Ermüdungsgrenzspannung σu verringert die Wälzla-
ger-Wöhlerlinie kontinuierlich ihre Steigung, bis zum Übergang in die 
Dauerfestigkeit. Das Modell von Ioannides und Harris stellt damit einen 
Bezug zur Strukturermüdung her. Die Anwendbarkeit des erweiterten 





Lebensdauermodells auf Umlaufbiege- oder Torsionsbelastung wurde 
von Ioannides und Harris in [5] demonstriert. Durch die Ermüdungs-
grenzspannung σu können Einflüsse, wie Reinheitsgrade, absorbierte 
Energie, Betriebstemperatur, Oberflächen-Scherspannung, mikrostruktu-
relle Gefügeveränderungen und Eigenspannungen berücksichtigt wer-
den. 
Zaretsky [12] sieht die Einführung der Ermüdungsgrenzspannung kri-
tisch, da die Volumenteile, die unter der Ermüdungsgrenzspannung be-
lastet werden, die Lebensdauervorhersage nur unwesentlich beeinflus-
sen. Der Abzug der Ermüdungsgrenzspannung σu von den maximalen 
lokalen Spannungen σ führt zur Vorhersage von zu hohen Lebens-
dauern. 
 
Rückführung der Tiefe z0 auf die spannungsgewichtete Durch-
schnittstiefe z´ 
Der Faktor z0 wurde ursprünglich eingeführt, um das Wachstumsintervall 
zwischen der inneren Schadensinitiierung und dem Sichtbarwerden an 
der Oberfläche zu erfassen. Ioannides et al. [9] behalten diesen bei, be-
trachten ihn jedoch nun als spannungsgewichtete Durchschnittstiefe z´. 
Tripp und Ioannides [23] bewerten die Tiefengewichtung in rauen Kon-
takten als kritisch. Lubrecht et al. [6] stellen die Notwendigkeit der Tie-
fengewichtung in Frage. Außerdem stellen sie die trotz Verbesserungen 
der Werkstoffreinheit in dem erweiterten Modell von Ioannides und Harris 
unverändert übernommenen experimentellen Faktoren c=31/3 und h=7/3 
in Frage und fordern eine experimentelle Ermittlung dieser Exponenten, 
unterstützt durch eine systematische Prüfung. Sie wenden das Modell 
von Lundberg und Palmgren ohne Tiefeneinfluss erfolgreich bei realem 
Oberflächenprofil und lokalen Spannungen und Ausfallwahrscheinlichkei-
ten an. 
 





3.1.4 Lebensdauermodell nach Zaretsky 
Zaretsky et al. [12] wählen die modifizierte Weibull-Gleichung zur Be-
rechnung von Wälzlagerlebensdauern. Ein wichtiger Unterschied zu den 
Modellen von Weibull und von Lundberg und Palmgren ist, dass sie den 
Spannungsexponent c unabhängig von der Weibull-Steigung e formulie-
ren. Es wird kein Einfluss der Tiefe z0 berücksichtigt. Wie beim Modell 
von Ioannides und Harris ist die Erlebenswahrscheinlichkeit von den lo-

























  S  Erlebenswahrscheinlichkeit 
N  Anzahl an Lastzyklen [Millionen Lastzyklen] 
e  Weibull-Exponent 
τi kritische Schubspannung [MPa] 
c  Exponent für Spannungskriterium (variiert von 6 bis 12) 
V  beanspruchtes Volumen [mm3] 
 
3.1.5 Lebensdauermodell nach Yu und Harris 
Yu [14] und Yu und Harris [15] stellen ein weiter reduziertes, span-
nungsbasiertes Ermüdungsmodell für Kugellager vor. Dabei verwenden 
sie das multiaxiale Ermüdungskriterium nach Sines (berücksichtigt die 
Oktaeder-Spannung und den hydrostatischen Druck) und einen geänder-
ten, neu ermittelten Materialexponent c. Die wesentlichen Unterschiede 
zum Modell von Lundberg und Palmgren sind die Unabhängigkeit des 
Weibull-Exponenten vom spannungsgewichteten Volumen und der Ent-
























  S  Erlebenswahrscheinlichkeit 
N  Anzahl an Lastzyklen [Millionen Lastzyklen] 
e  Weibull-Exponent 
τi  Sines Ermüdungskriterium [MPa] 
c  Exponent für Spannungskriterium (neu ermittelt, c=4 für AISI 52100) 
V  beanspruchtes Volumen [mm3] 






3.1.6 Übersicht der vorgestellten Modelle 
Eine Übersicht der beschriebenen Modelle ist in Abb. 3.2 dargestellt. 
 
Abb. 3.2: Entwicklung der vorgestellten, spannungsbasierten Wälzlager-
Lebensdauermodelle 
 
Voraussetzung für die Anwendbarkeit der Modelle zur Lebensdauerbe-
rechnung ist, dass die Phase der Rissentstehung bei einem Ermüdungs-
vorgang erheblich länger dauert als die Rissausbreitungsphase. 
Werden die empfohlenen Werte und Exponenten für die Lebensdauerbe-
rechnung in die Gleichungen eingesetzt, wird mit dem Modell von Lund-
berg und Palmgren die kürzeste Lebensdauer berechnet. Mit den Model-
len von Zaretsky, Yu und Harris, wie auch dem Modell von Weibull las-
sen sich bei entsprechender Wahl der Exponenten dieselben Lebens-
dauer-Ergebnisse berechnen. Das Lebensdauermodell nach Ioannides 





und Harris mit Berücksichtigung einer Ermüdungsgrenzspannung sagt, 
vor allem bei abnehmenden Hertzschen Pressungen, eine deutlich län-
gere Lebensdauer vorher. 
Abb. 3.3 zeigt den Vergleich der Lebensdauerergebnisse der Wälzlager-
Lebensdauermodelle nach Ioannides und Harris mit rauen und ideal glat-
ten Kontaktoberflächen sowie nach Lundberg und Palmgren. Die Ergeb-
nisse wurden für den im Rahmen dieser Arbeit untersuchten Kontakt mit 
Hilfe der FEM berechnet. Die Vorgehensweise für die Berechnung der 
Spannungen und Anwendung der Modelle wird in Kap. 4 beschrieben. 
 
Abb. 3.3: Mittlere Hertzsche Pressung pm in Abhängigkeit von der 
Wälzkontakt-Lebensdauer. Vergleich der Lebensdauerergebnisse der 
vorgestellten Wälzlager-Lebensdauermodelle nach Lundberg und 







4 Berechnung von Pressungen, Spannungen 
und Spannungsintegralen 
4.1 Analytische Berechnung von Pressungen und Span-
nungen im Kontakt 
Die näherungsweise Beschreibung des gemessenen Rauheitsprofils 
durch ein Sinusprofil (Kap. 2) ermöglicht auch bei Mischreibung eine nä-
herungsweise analytische Berechnung von 
- Pressungen mit Formeln nach Hertz für den makroskopischen Kon-
takt und die mikroskopischen elastischen Kontakte 
- Spannungsverteilungen unterhalb der Kontakte 
 
In den Kontaktbereichen herrscht ein Spannungszustand, der mit den 
Formeln nach Hertz berechnet werden kann [47]. Mit Hilfe der berechne-
ten Pressungen und Halbachsenabmessungen der Kontaktellipse kann 
auch für den reibungsbehafteten Kontakt die Spannungsverteilung un-
terhalb des Kontaktes berechnet werden, z.B. nach [45] und [46], wenn 
der Reibungskoeffizient bekannt ist. Für die Berechnungen werden die in 
den Versuchen gemessenen Reibungskoeffizienten verwendet. Werden 
diese Spannungen für die Volumenelemente des beanspruchten Be-
reichs berechnet, kann das Lebensdauermodell von Ioannides und Har-
ris (Gl. 3.6) angewandt werden. 
Diese analytische Berechnung wurde für einfache erste Annäherungen 
parallel zur experimentellen Lebensdauerermittlung eingesetzt. Auf 
Grund der Begrenztheit der Hertzschen Formeln auf rein elastisches Ma-









Folgende FEM-Simulationsmodelle wurden erstellt 
- 3D-FE-Modell des untersuchten Kontaktes. Anwendung für die Un-
tersuchung der Wirkung von Belastung und verschiedenen pro-
zessinduzierten Eigenspannungsverteilungen 
- 2D-FE-Modell (ebener Formänderungszustand), abgeleitet aus dem 
3D-Kontakt für die Beschreibung der Wirkungen von drei verschie-
denen Oberflächenrauheitsprofilen bei konstanten Druckeigen-
spannungen durch Kugelstrahlen und konstanter Belastung 
 
Der hydrodynamische Anteil an der Schmierfilmhöhe ist bei den unter-
suchten Mischreibungszuständen sehr klein. Zur Vereinfachung der 
Rechnung werden deshalb der untersuchte Kontakt wie trockene Kon-
takte behandelt. Der Reibungskoeffizient wurde in Messungen zu µ=0,1 
ermittelt und durch ein entsprechendes Drehmoment auf den simulierten 
Wälzkörper aufgebracht. 
Erforderliche Werkstoffparameter für die Simulation wurden für den ver-
wendeten 100Cr6 (SAE 52100) im bainitischen Zustand durch den 
Druckversuch nach DIN 50106 ermittelt und als elastisch-plastisches 
Materialverhalten ohne die Berücksichtigung möglicher Materialverfesti-
gung eingegeben (Abb. 4.1). 
Die Simulationsergebnisse wurden für den untersuchten Kontakt mit 
theoretischen Lösungen für Hertzsche Kontakte verglichen. Es wurde 
eine sehr gute Übereinstimmung der Ergebnisse der beiden unterschied-




























Abb. 4.1: Für die Simulation verwendete, im Druckversuch nach DIN 




Abb. 4.2: Vergleich der Pressungsverteilungen aus der analytischen Be-







Die an den Prüflingen gemessenen Risstiefen von 110 µm bis 163 µm 
mit einem Mittelwert von 145 µm stimmen mit den Tiefen der maximalen 
Dang Van-Spannungen (Gl. 4.1) überein (Abb. 4.3) und (Abb. 6.11). 
 
Abb. 4.3: Spannungsverteilung aus der 3D-FEM-Simulation 
(Randbedingungen der Basis-Versuchsreihe (Kap. 5.6) jedoch ohne me-
chanisch eingebrachte Eigenspannungen durch Kugelstrahlen) 
 
4.2.1 3D-FEM-Modell 
Um die Modell-Komplexität und Rechenzeit zu reduzieren, wurden die 
Symmetriebedingungen der Scheibenformen und die Sub-Modell-
Technik genutzt. Die Sub-Modell-Technik ermöglicht eine feinere Ver-
netzung im Bereich der höchsten Spannungen, indem bei der erneuten 
Berechnung nur ein Teil der Struktur analysiert wird. Die Sub-Modell-
Größe wurde auf Grund der Spannungsverteilung bei den untersuchten 
Beanspruchungen mit der Größe 2 mm x 2 mm und 1 mm Tiefe gewählt. 
Zur Beschreibung des gemessenen Eigenspannungsverlaufs wurde das 
Gesamtmodell mit ca. 21.000, das Sub-Modell mit ca. 350.000 hexaedri-
schen Elementen vernetzt. Die Last wurde als „multi point”-Bedingung 
(Flächenlast) aufgebracht. 
ANSYS stellt zur Lösung von Kontaktproblemen fünf verschiedene Kon-
taktalgorithmen zur Verfügung, wobei der angewandte Lagrange-
Algorithmus zu den aktuellsten Algorithmen gehört. Die Berechnung ba-






der die Dynamik eines Systems durch eine einzige skalare Funktion, die 
Lagrange-Funktion, beschrieben wird. Ein Vorteil bei der Anwendung ei-
nes Lagrange-Algorithmus zur Lösung von Kontaktproblemen ist ein gu-
tes Konvergenzverfahren bei gleichzeitiger guter Ergebnisqualität. Bei 
dieser Methode entsteht numerisch weder eine Durchdringung in Norma-
lenrichtung noch ein Schlupf bei Haftreibung in Tangentenrichtung. 
Das ideal glatte elliptische Kontaktgebiet ist dicht vernetzt und besteht 
aus ungefähr 2.500 Elementen (Abb. 4.4).  
Die durch Kugelstrahlen oder hydrostatisches Festwalzen mechanisch 
eingebrachten Eigenspannungen wurden durch röntgenographische 
Spannungsanalysen an den verwendeten Probekörpern ermittelt, durch 




Für die Berechnung rauer Oberflächen werden dichte Vernetzungen be-
nötigt. Deshalb wurde das Modell zur Ermittlung der Spannungsvertei-
lungen in Kontakten mit rauen Oberflächen auf einen ebenen Formände-
rungszustand vereinfacht. Es ist nur für die Spannungsberechnung in der 
Ebene senkrecht zur Rollrichtung geeignet und kann nur den Einfluss 
umlaufender Rauheiten, wie sie z.B. beim Drehen oder bei Furchungs-
verschleiß während des Versuchs entstehen, näherungsweise beschrei-








Abb. 4.4: 3D-Modell der Probekörper. Das Gesamtmodell wurde verein-








Abb. 4.5: 2D-Modell zur Untersuchung von Oberflächen mit umlaufenden 
Rauheiten  
 
Geometrie und Belastung der 2D-Untersuchung wurden angepasst, dass 
die mittlere Hertzsche Pressung und die Kontaktbreite dem des 3D-
Kontakts entsprechen. Für die Generierung der Rauheitsprofile werden 





die an den Probekörpern senkrecht zur Laufrichtung gemessenen Topo-
grafien verwendet. 
Eine andere angewandte Möglichkeit ist die näherungsweise Beschrei-
bung der vermessenen Rauheitsprofile durch die Erzeugung normalver-
teilter Rauheitsprofile (über die gesamten Profilhöhen) und das Verbin-
den dieser Punkte durch Splines. Die Amplituden und die Wellenlängen 
der erzeugten Rauheiten werden ebenfalls aus gemessenen Parametern 
der Oberflächen ermittelt (Kap. 2.2). So werden in der FEM Rauheitspro-
file abgebildet, die die gleichen normalverteilten Parameter wie die ver-
messenen Rauheitsprofile haben. 
 
4.3 Anwendung des Modells nach Ioannides und Harris 
Das Ioannides-Harris-Modell wird als Post-Prozess-Routine angewandt. 
Für die Modell-Parameter wurden die von Ioannides und Harris bei der 
Vorstellung des Modells [5] verwendeten Werte übernommen. Als span-
nungsbezogenes Ermüdungskriterium τ wird das multiaxiale Dang Van-
Ermüdungskriterium, wie von Ioannides et al. in [10] und [33] vorge-
schlagen, angewandt (Gl. 4.1). 
hydmax0   pk ⋅− = ττ  (Gl. 4.1) 
   
τ  multiaxiale Dang Van-Ermüdungskriterium [MPa] 
τ0max maximale Schubspannungsamplitude (Tresca) [MPa] [10] 
k  Gewichtungsfaktor der hydrostatischen Spannungen k=0,3 [10] 
phyd  hydrostatische Spannung, berechnet aus den Hauptspannungen [MPa] 
phyd = (σ1 + σ2 + σ3) / 3 [33] 
 
Durch die Berücksichtigung der hydrostatischen Spannungen im Ermü-
dungskriterium τ zeigt das Lebensdauermodell eine bessere Übereins-
timmung mit den Versuchsergebnissen als durch die Anwendung der 
klassischen Ermüdungskriterien nach von Mises oder Tresca oder durch 
die Anwendung der von Lundberg und Palmgren vorgeschlagenen ma-
ximalen Orthogonal-Schubspannung [2]. 





Die Hauptspannungen sind die Eigenwerte der Spannungsmatrix S. Der 
allgemeine Spannungszustand besteht aus drei Normalspannungen und 
sechs Schubspannungen. Der Spannungszustand lässt sich durch 
Hauptachsentransformation in ein Koordinatensystem umrechnen, in 
dem alle Schubspannungen verschwinden. Die Hauptspannungen wer-
den von FEM-Programmen berechnet. 
Die Ermüdungsgrenzspannung τu wird im elastischen Gebiet als kons-
tanter Wert τu=350 MPa angenommen, im Gebiet zwischen der Elastizi-
tätsgrenze τe=1414 MPa und der Bruchfestigkeit τf =1824 MPa des Ma-
terials nimmt sie linear bis auf den Wert τu=0 ab [5]. 
Für den Exponenten für das Spannungskriterium wurde c=31/3, für den 
Tiefenexponent h=7/3 und für die Ermüdungsgrenze τu=350 MPa ge-
wählt. Es wurden somit die von Ioannides und Harris in [5] ermittelten 
Werte unverändert übernommen. Für die Rechnung mit realen, rauen 
Oberflächen wird der Tiefenexponent h für die spannungsgewichtete Tie-
fe z’ für alle Fälle auf h=0 gesetzt [5], [23] und [6]. Die Modell-
Proportionalkonstante A wurde ebenfalls wie von Ioannides und Harris in 
[5] beschrieben, durch einen experimentellen Datensatz ermittelt. Auf 
Grund seiner geringen Versuchsstreuung wurde der Datensatz aus der 
Versuchsreihe zum Einfluss der Eigenspannungen verwendet (Abb. 
6.17). Dieser Punkt wird nachfolgend Bezugspunkt genannt. Bezogen 
auf diesen Bezugspunkt wurde der relative Einfluss aller untersuchten 
Parameter auf die Lebensdauer berechnet. 
In den folgenden Diagrammen wird die Anwendbarkeit des Modells 
durch Vergleich mit experimentell ermittelten Lebensdauer-Ergebnissen 
gezeigt. Lebensdauerunterschiede ergeben sich auf Grund der veränder-
ten Spannungsverteilung im Kontakt durch unterschiedliche Belastun-
gen, unterschiedliche Eigenspannungen oder unterschiedliche Rauheits-
profile. 






5 Versuchsbeschreibung und experimentelle 
Ermittlung der Lebensdauer 
Der im Rahmen dieser Arbeit entwickelte Zwei-Scheibenprüfstand er-
möglicht die Untersuchung von Wälzsystemen, in diesem Fall von Prüf-
scheiben unter einfachen, bekannten und messtechnisch gut zugängli-
chen Betriebsbedingungen. Die experimentellen Versuche sind erforder-
lich für: 
- den Erwerb besserer Kenntnisse der Vorgänge im Kontakt 
- die Erstellung bzw. Validierung von Lebensdauermodellen 
- die Ermittlung wichtiger Einflüsse auf die Lebensdauer 
- die Ermittlung zeitgeraffter Lebensdauerergebnisse 
5.1 Beschreibung des Prüfstands 
Abb. 5.1 veranschaulicht den Aufbau des für die Versuchsdurchführung 
aufgebauten Prüfstands: 
 
Abb. 5.1: CAD-Darstellung des Zwei-Scheibenprüfstands 
 





Der Zwei-Scheibenprüfstand besitzt zwei Motorspindeln, auf denen die 
Prüfscheiben montiert und mit denen die Prüfscheiben angetrieben wer-
den. Die Drehzahlen der beiden Motorspindeln können unabhängig vo-
neinander geregelt werden. Es können die Umfangsgeschwindigkeiten 
der Prüfscheiben und dadurch die Relativgeschwindigkeiten im Kontakt 
beliebig eingestellt werden. Die maximalen Drehzahlen der beiden Mo-
torspindeln betragen 24.000 Umdrehungen pro Minute. Damit können 
hohe Umfangsgeschwindigkeiten bzw. eine hohe Anzahl an Lastwech-
seln pro Zeit erreicht werden. Eine der beiden Motorspindeln ist zur Auf-
bringung der hydraulisch erzeugten Normalkraft auf die Prüfscheiben auf 
spielfreien Rollenschienenführungen gelagert und ist somit senkrecht zur 
Spindelachse verschiebbar. Die zweite Spindel ist hydrostatisch gela-
gert, so dass sie sich um ihre eigene Rotationsachse drehen kann. Da-
durch kann an dieser Motorspindel die Reibkraft im Kontakt über einen 
Hebelarm mittels einer Kraftmessdose gemessen werden. 
Abb. 5.2 zeigt den kompletten Prüfstandsaufbau, einschließlich der 
Schaltschränke für die Regelung, Steuerung und Messdatenerfassung. 
 







Betriebsbereich und –bedingungen des Zwei-Scheibenprüfstands: 
 Drehzahl der Motorspindeln  bis 24.000 Umdrehungen/min 
 Leistung je Motorspindel  15 kW 
 Drehmoment je Motorspindel  14,3 Nm 
 Normalkraft  bis 2.000 N 
 Durchmesser der Prüfscheiben  25 – 120 mm 
 Schmiermittel  Flüssig-Schmierstoffe,  
 z.B. Dieselkraftstoffe und FVA-Prüföle 
 
5.2 Messdatenerfassung 
Vorteil der Tribometer-Versuche ist die hohe Flexibilität und die einfache, 
messtechnisch zugängliche und exakte Erfassung der Versuchsdaten. 
Die Belastungen der Bauteile können genau geregelt sowie die Be-
triebsbedingungen kontinuierlich erfasst werden. Die Normalkraft und die 
Reibkraft werden durch Kraftsensoren erfasst, die Drehzahlen durch 
Zahnradgeber und die Temperaturen durch Thermoelemente. Zur Scha-
denserkennung und automatischen Versuchsabschaltung wird zusätzlich 
eine Überwachung von Körperschall und Laufgeräuschen durchgeführt. 
Die Messdatenerfassung wurde je nach erforderlicher Messrate in zwei 
Bereiche eingeteilt: 
- konstante bzw. sich langsam verändernde Messdaten: Messdaten 
der Versuchsparameter, die während des Versuchs möglichst 
konstant gehalten werden und während der gesamten Versuchs-
dauer kontinuierlich erfasst werden, wie z.B. Normalkraft und 
Drehzahlen. 
- dynamische Signal Analyse (DSA): Messdaten, die für die Erfas-
sung der Vorgänge im Kontakt, für die Zustandsüberwachung und 






kräfte, Temperaturen, Körperschall (als Schwinggeschwindigkei-
ten) und Laufgeräusche. 
Auf Grund hoher anzustrebender Messraten entstehen große Daten-
mengen. Die Auswertung der Körperschallsignale erfolgte als RMS-Wert 
und im Frequenzbereich, z.B. durch eine Hüllkurvenanalyse. Mit diesen 
etablierten Verfahren können Schäden detektiert werden. Für die Signal-
auswertung im Frequenzbereich werden nur wenige Sekunden in belie-




Bei den Versuchen werden rotationssymmetrische Prüfscheiben an den 
Zylindermantelflächen gegeneinander gepresst. Die Laufflächen der 
Scheiben können beliebige Geometrie aufweisen. Für die Versuche die-
ser Arbeit werden jeweils eine ballige Scheibe und eine zylindrische 
Scheibe eingesetzt. Dadurch werden die für die Ermüdung erforderlichen 
hohen Pressungen bei der auf F=2000 N begrenzten Normalkraft er-
reicht und durch die elliptische Kontaktfläche Kanteneffekte und Verkip-
pung vermieden. Abb. 5.3 zeigt schematische die Versuchsanordnung.  
 
                      
Abb. 5.3: Prüfscheiben 
 
Die verwendeten Zylinderkörper weisen einen Durchmesser von 26±0,02 










che), der Gegenkörper wird mit einem Balligkeitsradius von 4 mm gefer-
tigt (vgl. Abb. 5.4). Dadurch entsteht eine elliptische Kontaktfläche. Das 
Verhältnis der Längen der Halbachsen der Kontaktellipse beträgt 1:1,4. 
Bei einer Last von F=1220 N beträgt die mittlere Hertzsche Pressung 
pm=3,1 GPa. Die größere Halbachse hat bei einer Last von F=1220 N 
eine Länge von a=0,415 mm in Bewegungsrichtung, die kleinere Halb-
achse eine Länge von b=0,3 mm quer zur Bewegungsrichtung. Die an-
gegebenen Hertzschen Pressungen und Halbachsen-Längen wurden mit 
den analytischen Hertzschen Formeln für den elliptischen Kontakt be-
rechnet. 
Die erforderlichen Werkstoffparameter wurden mit Zugversuchen nach  
DIN EN 10002 ermittelt: E-Modul E=194 GPa, Querkontraktion ν=0,26. 
Um die Einflüsse durch unvermeidbare Fertigungstoleranzen bei der 
Probenherstellung zu berücksichtigen wurden, vor jedem Dauerlauf die 
wichtigste Randbedingung, wie Härte, Abmessungen und Rauheitswerte, 
kontrolliert und für die Berechnungen dokumentiert. 
 
Abb. 5.4: Technische Zeichnung der für die Untersuchungen verwen-
deten balligen Prüfscheiben. Der Gegenkörper hat eine ebene zylind-










Als Schmierstoffe wurden die in Hochdruckpumpen üblichen Dieselkraft-
stoffe mit unterschiedlicher Additivierung verwendet, und zwar von 
Norm-Kraftstoffen über Grenz-Diesel-Kraftstoffen (GDK) bis hin zu Kero-
sin. In Einzelversuchen wurden auch FVA-Referenzöle oder das als Die-
selersatz verwendbare Prüföl eingesetzt. 
 Dieselkraftstoff nach DIN EN 590 
 Dieselkraftstoff mit 1 Vol.-% 
 Wasser verunreinigt 
Vol.-% Wasser besteht aus destillier-




ermittelt nach DIN EN ISO 12156-1 
 Kerosin Jet A1 
 FVA-Referenzöl Nr.3 Viskosität 0,28 Pa • s [78] (bei 20°C) 
 Prüföl 1404 diesel-ähnliches additiviertes Prüföl, 
insbesondere als Korrosionsschutz 
während der Lagerung verwendet 
 
Zur Schmierung lief der Kraftstoff in einem Strahl in den Kontakteintritt. 
Vorteilhaft bei diesem Schmierstoffstrahl im Vergleich zu einer komplet-
ten Flutung des Prüfraums mit Schmierstoff war, dass keine leckagefrei-
en Abdichtungen benötigt wurden. Dadurch konnten Reibungsverluste 
an den Abdichtungen minimiert werden. 
Die Temperatur wurde in der Umlaufanlage mit einem Durchlaufvolu-
menstrom von 1±0,1 Liter pro Minute auf die gewünschte Temperatur 








Die in Kap. 6 dargestellten Versuchsergebnisse und die angegebene 
Anzahl an Lastzyklen entsprechen der Lebensdauer bis zum ersten Auf-
treten eines Pittings über die gesamte Kontaktbreite (Abb. 6.11). Der 
Vorteil dieses Versagenskriteriums ist, dass diese so ermittelte Lebens-
dauer auch der des Kontaktes im Original-Produkt entspricht und mit ein-
fachster Messtechnik zuverlässig detektiert werden kann. Als Abschalt-
kriterien wurden die RMS-Werte der Schwinggeschwindigkeiten und 
Laufgeräusche verwendet. 
Die Möglichkeiten zur Früherkennung von Schäden, z.B. mit Hilfe der 
Wirbelstrommesstechnik oder der Analyse des Körperschallsignals im 
Ultraschallbereich, wurden untersucht. Beides sind gängige Verfahren 
der Zustands- oder Schmierfilmüberwachung [40] und [28]. Sie bieten 
die Möglichkeit, Vorgänge im Kontakt, strukturelle Veränderungen und 
Schadensentwicklungen zu beobachten. 
 
5.6 Versuchsbedingungen 
Die Basis-Versuchsreihe dient als Bezugsgröße. Für die Basis-
Versuchsreihe wurden folgende Randbedingungen gewählt 
- Werkstoff beider Wälzpartner: 100Cr6 (SAE 52100), Gefüge im bai-
nitischen Zustand, Härte 730±50 HV10 
- Behandlung der Oberflächen: mechanisch eingebrachte Eigenspan-
nungen durch Kugelstrahlen  
- Oberflächenrauheit: Oberflächen-Finish mit einer quadratischen Mit-
tenrauheit Rq=0,3 µm 
- Belastung F=1220 N, mittlere Hertzsche Pressung: pm=3100 MPa, 
elliptischer Kontakt 
- Oberflächen-Geschwindigkeiten: v1=7,027 m/s; v2=7,1 m/s, 






- Schmierstoff: Dieselkraftstoff nach DIN EN 590, Schmierstoff-
Zuführtemperatur=20°C±0,4°C, Umlaufschmierung, Viskosität η=2 
mPa • s bei 20°C 
Zur Untersuchung der nachfolgend dargestellten Einflussgrößen wurde 
nur die jeweils untersuchte Einflussgröße wie angegeben geändert. 






6 Experimentelle Ergebnisse 
Nachfolgend werden Untersuchungsergebnisse gezeigt 
- zum Betriebsbereich, in dem der Kontakt ohne Versagen betrieben 
werden kann, und den Grenzen durch die verschiedenen Versa-
gensmechanismen 
- zu den untersuchten Einflussgrößen auf die Wälzfestigkeit  
6.1 Kontaktbedingungen und Arbeitsgebiete 
Zunächst wurden Versuche zur Ermittlung von Reibwert-Verläufen und 
Kraftschluss-Schlupf-Kurven durchgeführt, um die Kontaktbedingungen 
und den versagensfreien Betriebsbereich abzustecken. Die Kraft-
schlusszahl ist eine in der Literatur, z.B. [25], übliche Kennzahl für die 
Reibung zwischen den Kontaktpartnern eines drehmoment-
übertragenden Wälzkontakts. 
Das Reibungsverhalten im drehmoment-übertragenden Wälzkontakt wird 






















Kerosin @ 20°C 
Kerosin @ 40°C 
GDK 650 @ 20°C 
GDK 650 @ 40°C 
Prüföl 1404 @ 20°C
Prüföl 1404 @ 40°C
DIN EN 590 @ 20°C 
DIN EN 590 @ 40°C 
 
Abb. 6.1: Gemessene Kraftschluss-Schlupf Kurven für verschiedene 
Kraftstoffe, Kerosin (Jet A1), Grenz-Dieselkraftstoff (GDK650), diesel-
ähnliches Prüföl 1404, Dieselkraftstoff nach DIN EN 590 bei 20° (blaue 
Linien) und 40°C (rote Linien) 





Es werden zwei Betriebsbereiche unterschieden und zwar der Kraft-
schluss- und der Gleitbereich [25]. Innerhalb des Bereichs geringer 
Schlupfbeträge (S<1%) steigt mit zunehmendem Schlupf die übertragba-
re Reibungskraft. Dieser Bereich wird Kraftschlussbereich genannt. Im 
Kraftschlussbereich unterteilt sich die Kontaktfläche in einen Haft- und 
einem Gleitbereich (partial-slip). Der Gleitbereich innerhalb der Kontakt-
fläche wird mit zunehmendem Schlupf größer und der Haftbereich ent-
sprechend kleiner. Im Gleitbereich existiert schließlich kein Haftgebiet 
mehr. Vollständiges Gleiten hat eingesetzt. Das maximal übertragbare 
Reibmoment ist durch das Produkt aus Hertzscher Pressung und maxi-
maler Kraftschlusszahl f begrenzt. Nach diesem Übergang ändert sich 
die übertragbare Reibungskraft nur noch wenig mit weiter ansteigendem 
Schlupf. Mit zunehmender Gleitgeschwindigkeit steigen lediglich Ener-
giezufuhr und Temperatur im Kontakt. Damit sinken die Schmiermittel-
viskosität und auch die Kraftschlusszahl. Die Adhäsionsgrenze (Spon-
tanversagen durch Warmfressen) des untersuchten Kontakts wird ab ca. 
75% Schlupf erreicht. Steigende Temperaturen im Kontakt führen zum 
Schmierfilmversagen des Kontakts. Die ermittelte Adhäsionsgrenze bei 
ca. 75% Schlupf liegt außerhalb des hier untersuchten und üblichen Ar-
beitsbereichs. 
Abb. 6.2 zeigt die Abhängigkeit der Reibwert von der Summenumfangs-
geschwindigkeit der beiden Wälzpartner. Die Normalkraft und die 










Abb. 6.2: Gemessener Reibwert-Verlauf für den üblichen Arbeitsbe-
reich des Pumpenkontakts für verschiedene Kraftstoffe, Kerosin (Jet 
A1), Grenz-Dieselkraftstoff (GDK650), diesel-ähnliches Prüföl 1404, 
Dieselkraftstoff nach DIN EN 590 bei 40°C, Schlupf konstant S=1% 
 
Der Verlauf dieser Kurven (Abb. 6.2) gibt Auskunft über den Reibungs-
zustand und die dominierenden Reibungsmechanismen. Bei Mischrei-
bung mit Filmdicken, die nicht ausreichen, die Oberflächen zu trennen, 
zeigt sich ein positiver Einfluss der Additivierung des Dieselkraftstoffs 
nach DIN EN 590. Die hydrodynamisch erzeugte Filmdicke im Kontakt 
reicht nicht aus, um die Oberflächen zu trennen. 
Zur Bestätigung des Betriebs unter Mischreibungsbedingungen wurden 
an Probekörpern nach Laufzeitintervallen von anfangs 0,25 bis 5 Mio. 
Lastzyklen der Versuch unterbrochen und lichtmikroskopische Aufnah-
men (Abb. 6.3) und abschließend Schliffe (Abb. 6.4) senkrecht zur Rota-
tionsachse durchgeführt. Wie erwartet konnten bereits nach kurzer Lauf-
zeit oberflächennahe Mikrorisse und Mikropittings mit Tiefen bis zu 15 
µm nachgewiesen werden. Die mikroskopischen Aufnahmen zeigen die 
für Mischreibungskontakte typische Mikrorisse und Mikropittings. 






Abb. 6.3: Entwicklung von oberflächennahen Anrissen und Mikropit-
tings in Laufzeitintervallen von anfangs 0,25 bis 5 Mio. Lastzyklen, do-
kumentiert durch lichtmikroskopische Aufnahmen (50-fache Vergröße-
rung), bei Pressungen von p0=3728 MPa und pm=2486 MPa und bei 
einem Schlupf von S=0,1% 
 








Abb. 6.4: Schliffbilder an einer gelaufenen Probe mit oberflächennahen 
Anrissen und Mikropittings unterschiedlicher Entwicklungsstadien (1000-
fache Vergrößerung). Die Risstiefe beträgt bis 5 µm nach 19,5 Mio. 
Lastzyklen bei Pressungen von p0=3728 MPa und pm=2486 MPa und bei 
einem Schlupf von S=0,1%. 
 





6.2 Veränderung der Topografie und damit der Beanspru-
chung während des Betriebs 
6.2.1 Rauheitswerte 
Vergleiche der Rauheitsmessungen vor und nach dem Betrieb zeigen 
quer zur Laufrichtung eine schnelle Einglättung der umlaufenden Rau-
heitshügel, die durch den Oberflächen-Finish-Prozess entstanden sind. 
Die Rauheitswerte Rz (Mittelwert der größten Profilhöhen von fünf Ein-
zelmess-Strecken) verringern sich um ca. 25%. Die Proben-Oberfläche 
mit Finish veränderte sich z.B. von Rz 1,02 auf Rz 0,77 und der Material-
Traganteil Rmr (0,3) bei c0=5% von 73,7 auf 89,8% oder bei einer ande-
ren Probe von Rz 1,11 auf Rz 0,61 und der Material-Traganteil Rmr (0,3) 
bei c0=5% von 66,2 auf 95% nach DIN 2768 und DIN 7168. Die Rau-
heitsmessungen in Laufrichtung zeigen nur eine geringe Veränderung 
der Rauheitswert im Betrieb, was auch durch den milden Verschleiß von 
0,2 µm pro 1 Mio. Lastzyklen bestätigt wird. 
 
6.2.2 Verschleiß 
Der Verschleiß wurde durch verschiedene Mechanismen, wie Oberflä-
chenzerrüttung (hier: oberflächennahe Anrisse), Abrasion und triboche-
mische Reaktionen, bestimmt. Adhäsion wurde bei den geringen unter-
suchten Schlupfbeträgen von 1% nicht beobachtet. 
Bei kleinen Relativgeschwindigkeiten innerhalb des untersuchten Kon-
takts ist der Verschleiß nach Archard [77] im Wesentlichen von den 
Pressungen abhängig. Die Kontakte passen sich durch diese Verände-
rung aneinander an (Abb. 6.5). Im Betrieb stellen sich geringere Pres-
sung ein als die im Ausgangszustand berechnete maximale Pressung p0. 
Vermessungen der gelaufenen Proben zeigten erwartungsgemäß ein 
dem Pressungsverlauf entsprechendes Verschleißbild und damit die 
Tendenz der Einstellung einer einheitlichen mittleren Pressung pm über 
der Kontaktbreite (Abb. 6.5). 
 






Abb. 6.5: Verschleißspur mit einer Tiefe von 2,8 µm an der ursprünglich 
zylindrischen Scheibe. Das Verschleißbild spiegelt den Pressungsver-
lauf durch den balligen Gegenkörper wider. Die ermittelte Verschleißrate 
beträgt 0,2 µm pro 1 Mio. Lastzyklen bei einer mittleren Pressung von 
pm=3100 MPa und bei einem Schlupf von S=1%. Zudem zeigt sich eine 
Kontaktvergrößerung durch Verschleiß des elliptischen Kontakts, da die 
berechnete Kontaktbreite 2b=0,6 mm beträgt, die gemessene Ver-
schleißspurbreite dagegen einen Wert von 0,91 mm aufweist. 
 






6.3 Veränderung der Beanspruchbarkeit (Werkstoff-
Festigkeit) während des Betriebs 
Bei Schliffen durch die gelaufenen Proben konnten keine Gefügeverän-
derungen durch Ermüdungsprozesse der Werkstoffe nachgewiesen wer-
den. Die durchgeführten Mikrohärtemessungen ergaben keinen Hinweis 
auf eine messbare Veränderung der Härte durch die mechanischen Be-
anspruchungen (19,5 Mio. Lastzyklen bei Pressungen von p0=3728 MPa 
und pm=2486 MPa, bei einem Schlupf von S=0,1%), vgl. Abb. 6.6. Auch 
die Messungen nach 200 Mio. Lastzyklen bei einer mittleren Pressung 
von pm=3100 MPa zeigten keine messbare Veränderung der Härte. 
 
Abb. 6.6: Tiefenverlauf der Mikrohärte einer gelaufenen Probe nach 
19,5 Mio. Lastzyklen bei Pressungen von p0=3728 MPa und pm=2486 
MPa bei einem Schlupf von S=0,1% 
  
6.4 Einfluss der Belastung 
Ein wichtiger Einfluss auf die Ermüdungslebensdauer unter Wälzbeans-
pruchung ist die Belastung, genauer die Pressung im Kontakt. Vorhan-
dene zusätzlich auftretende Beanspruchungen, wie z.B. durch Verände-
rungen der Beanspruchungen durch Verschleiß müssen berücksichtigt 
werden. 





Abb. 6.7 zeigt durch zeitgeraffte Tribometer-Versuche in zwei unter-
schiedlichen Versuchsreihen ermittelte Lebensdauern. Für die erste Ver-
suchsreihe wurden zwei Belastungsniveaus (Lasthorizonte) gewählt, für 
die zweite Versuchsreihe (Wiederholungsversuchsreihe) drei Belas-
tungsniveaus. Es wurden jeweils drei Versuche pro Belastungsniveau 
durchgeführt. Alle Versuche liefen unter den Randbedingungen der Ba-
sis-Versuchsreihe (dieselkraftstoff-geschmierte Kontakte und kugelge-
strahlte Probekörper, Kap. 5.6). Die eingezeichneten Punkte entspre-
chen der charakteristischen Lebensdauer L63,2. Die Fehlerbalken zeigen 
die Streuung der Versuchsreihen für die Lebensdauerwerte von L10 bis 
L90. Die Originalbauteil-Wöhlertests wurden durch Pumpendauerläufe an 
Verteiler-Einspritzpumpen (VE-Pumpen) ermittelt. 
Wie bei Ermüdungslebensdauerversuchen zu erwarten, zeigt sich auch 
im Wälzkontakt bei mittleren Hertzschen Pressungen zwischen 1 und 
2,67 GPa der typische Verlauf einer Wöhlerkurve im Zeitfestigkeitsbe-
reich (Abb. 6.7). 
Die im Diagramm dargestellte Linie, wurde, wie in Kap. 4 beschrieben, 
berechnet. Die Lebensdauerberechnung wurde mit Hilfe der FEM-
Simulation bei rauen Oberflächen und des Lebensdauermodells nach 
Ioannides und Harris durchgeführt. Abgesehen von der Proportionalitäts-
konstanten A, wurde im Rahmen dieser Arbeit der von Ioannides und 
Harris experimentell ermittelte Modell-Parametersatz unverändert über-
nommen. Dadurch entspricht auch die Steigung der Lebensdauerlinie im 
Wöhlerdiagramm der von Ioannides und Harris [5]. Dieser Modell-
Parametersatz ist statistisch gut abgesichert und wird auch bei der Aus-
legung von Wälzlagern [8] und in DIN ISO 281 [13] verwendet, was die 
minimale statistische Basis der im Rahmen dieser Arbeit durchgeführten 
Versuche stützt. 
Das Modell ermöglicht damit die Übertragbarkeit der zeitgerafften Tribo-
meter-Versuche auf die Originalbauteil-Lebensdauer bei geringerer Be-
lastung aber sonst ähnlichen Randbedingungen (Abb. 6.7). Damit kann 
auf Basis der ermittelten Ermüdungslebensdauer durch zeitgeraffte Ver-





suche auch eine Aussage zur Lebensdauer bei geringerer Beanspru-
chung gemacht werden. 
 
Abb. 6.7: Wälzkontakt-Lebensdauer, ermittelt durch zeitgeraffte Tri-
bometer-Versuche in zwei unterschiedlichen Versuchsreihen (bei 
Pressungen oberhalb von pm=2500 MPa) und Wöhlertests an Vertei-
ler-Einspritzpumpen (bei pm=1500 MPa bis 2000 MPa). Versuchs-
durchführungen unter gleichen Randbedingungen wie bei der Basis-
Versuchsreihe (dieselkraftstoff-geschmierte Kontakte und kugelge-
strahlte Probekörper), Vergleich der experimentell ermittelten Lebens-
dauern mit den Rechenergebnissen aus der FEM-Simulation mit rauen 
Oberflächen und des Lebensdauermodells nach Ioannides und Harris 
 
6.5 Einfluss der Werkstoffe und Wärmebehandlungen 
Die eingesetzten Probekörper der Basis-Versuchsreihe wurden aus dem 
Wälzlagerstahl 100Cr6 mit einem Gefüge im bainitischen Zustand gefer-
tigt. Die Oberflächenhärte betrug 730 HV 10. 
Zur Analyse der Einflüsse davon abweichender Werkstoffe und Wärme-
behandlungen wurden ergänzend folgende Werkstoffe bzw. Wärmebe-
handlungen untersucht: 





- 100Cr6 im bainitischen Zustand, Härte 730±50 HV10, Eigenspan-
nungen durch Kugelstrahlen (Basis-Versuchsreihe) 
- S 6-5-2 (Werkzeugstahl), Härte 850±70 HV10, ohne mechanisch 
eingebrachte Eigenspannungen 
- 100Cr6 im martensitischen Zustand, Härte 740±60 HV10, Eigen-
spannungen durch Kugelstrahlen 
- 100Cr6 im bainitischen Zustand, Härte 730±50 HV10, ohne mecha-
nisch eingebrachte Eigenspannungen 
Abb. 6.8 zeigt durch zeitgeraffte Tribometer-Versuche in vier Versuchs-
reihen ermittelte Lebensdauern. Alle Versuche liefen unter den Randbe-
dingungen der Basis-Versuchsreihe (Kap. 5.6). Es wurden jeweils drei 


































Abb. 6.8: Wälzkontakt-Lebensdauer in Abhängigkeit des Schmierfilm-
parameters Λ. Der Schmierfilmparameter ist definiert als das Verhält-
nis der Schmierfilmhöhe h0, hier berechnet nach Hamrock and Dow-
son [43] zu den quadratischen Mittelwerten der Profilabweichungen 
DIN EN ISO 4287 der kontaktierenden Oberflächen 1 bzw. 2 (Rq1, 2) 
der Kontaktpartner (Gl. 2.3). Er beschreibt den Mischreibungsanteil. 





Mit abnehmender Filmdicke sind ein zunehmender Werkstoffeinfluss und 
zunehmende Streuungen in der Lebensdauer erkennbar. Vor allem bei 
starker Mischreibung und abnehmender Filmdicke sind die härteren 
Werkstoffe S 6-5-2 und 100Cr6 im martensitischen Zustand dem 100Cr6 
im bainitischen Zustand mit etwas geringerer Härte, jedoch höherer Zä-
higkeit überlegen. Der Werkzeugstahl S 6-5-2 zeigt die längste Lebens-
dauer und die geringste Streuung. Einen Überblick der Versuchsergeb-
nisse zum Einfluss der Werkstoffe und Wärmebehandlungen auf die Er-
müdungslebensdauer gibt Abb. 6.8. 
 
6.6 Einfluss des Schmierstoffs 
Folgende Kraftstoffe wurden hinsichtlich ihres Einflusse auf die Ermü-
dung untersucht: 
- Dieselkraftstoff nach DIN EN 590 (Basis-Versuchsreihe) 
- Dieselkraftstoff nach DIN EN 590 mit 1 Vol.-% Wasser verunreinigt 
(water contaminated fuel WCF). Dieses 1% Wasser besteht aus 
destilliertem Wasser mit 10% künstlichem Meerwasser. 
- Grenz-Diesel-Kraftstoff (GDK650). Die Schmierfähigkeit wird hierbei 
definiert nach der Methode zur Bestimmung der Schmierfähigkeit 
unter Verwendung eines Schwingungsverschleiß-Prüfgerätes 
HFRR nach DIN EN ISO 12156-1. Der Verschleißkalotten-
Durchmesser ist ein Maß für die Schmierfähigkeit des Kraftstoffs. 
Beim GDK650 beträgt der Verschleißkalotten-Durchmesser d=650 
µm. 
- Kerosin (Jet A1) 
In den zeitgerafften Ermüdungsversuchen zeigt sich durch die verschie-
denen Kraftstoffe nur ein geringer Einfluss auf die Lebensdauer. Zum 
einen sind die Viskositäten der Kraftstoffe und damit die Filmhöhen und 
Mischreibungsverhältnisse sehr ähnlich. Zum anderen sind die Unter-
schiede der gemessenen Reibwerte, wie anhand der gemessenen 





Reibwert-Verläufe (Abb. 6.2) gezeigt, für die verschiedenen Kraftstoffe 
sehr ähnlich und lediglich für den gut additivierten Normkraftstoff DIN EN 
590 etwas geringer. Damit sind auch nur geringe Unterschiede in den 
mechanischen Beanspruchungen der Werkstoffe und damit der Lebens-
dauern zu erwarten. Langzeiteffekte auf die Ermüdung, insbesondere 
durch chemische bzw. tribochemische Wechselwirkungen, wie Alterung, 
Wasserstoffversprödung, Diffusionen, Korrosion und Reaktionsschicht-
bildung durch Stillstandzeiten u.ä., werden bei den durchgeführten Ver-
suchen allerdings nicht ausreichend berücksichtigt. Einen Überblick der 
Versuchsergebnisse zum Einfluss der untersuchten Schmierstoffe unter 
den gleichen Versuchsbedingungen wie bei der Basis-Versuchsreihe auf 
die Ermüdungslebensdauer gibt Abb. 6.9. Es wurden jeweils drei Versu-
che pro Schmierstoff durchgeführt. 
 
Abb. 6.9: Wälzkontakt-Lebensdauer für folgende Kraftstoffe 
-   Dieselkraftstoff nach DIN EN 590 (Basis-Versuchsreihe) 
-   Dieselkraftstoff nach DIN EN 590 mit 1% Wasser (WCF) 
-   Grenz-Dieselkraftstoff (GDK650) 
-   Kerosin (Jet A1) 
 






6.7 Einfluss des Schlupfes und der Reibungskraft 
Nachfolgend wird der Einfluss folgender Schlupfzustände untersucht: 
- Schlupf S=0, reines „Rollen“ 
- Schlupf S=-1%, negativer Schlupf (Basis-Versuchsreihe) 
- Schlupf S=+1%, positiver Schlupf 
Die Verteilung und Ausrichtung der Risse zur Oberfläche lassen sich aus 
der Kinematik des Wälzens und der Beanspruchung erklären. Die Span-
nungen durch Normal- und Reibungskraft bestimmen die Rissrichtung. 
Außer der Beanspruchung bestimmen auch Schlupf und Schmierstoffef-
fekte die Risswachstumsgeschwindigkeit. 
Für die oberflächennahen Anrisse sind in hohem Maß Tangentialspan-
nungen durch die Reibungskraft (am Kontaktrand als Zugspannungen, 
Abb. 6.16) und Scherspannungen verantwortlich. Der Rissausgang wur-
de häufig an oberflächennahen Fehlstellen des Werkstoffs beobachtet 
(Einschlüsse, Oberflächen-Inhomogenitäten, geometrische Fehler, vgl. 
Abb. 6.3). 
Für das Risswachstum von der Oberfläche ausgehend ist neben der 
Beanspruchung der Schmierstoff-Einfluss entscheidend. Im getriebenen 
Wälzpartner (negativer Schlupf) wachsen die Risse schnell. Die oberflä-
chennahen Risse wachsen beinahe senkrecht zur Oberfläche, bis in Tie-
fen des Hertzschen Spannungsmaximums. Grund dafür ist das Rissöff-
nen durch Zugspannungen und in den Riss eindringender Schmierstoff, 
gefolgt vom Schließen und einer Überwalzung. Das eingeschlossene 
Schmiermittel wirkt während des Überwalzens als Flüssigkeitskeil. Es 
entstehen hohe Spannungskonzentrationen an der Riss-Spitze, die das 
Risswachstum beschleunigen (Abb. 6.10). Die oberflächennahe Risse 
laufen von links nach rechts in den enger werdenden Spalt des Kontakt-
einlaufs. Dabei nehmen die Beträge von Reibungskraft FR und hydrody-
namischen Druck p zu.  





Fall 1: Riss in antreibender Scheibe (Scheibe mit positivem Schlupf oben 
im Bild): Die Reibungskraft verursacht beim Einlauf der Scheibe in den 
Kontakt Druckspannungen im Werkstoff und schließt den Riss. Es wird 
langsames Risswachstum erwartet. Die Risswachstumszeit muss be-
rücksichtigt werden. 
Fall 2: Riss in angetriebener Scheibe (Scheibe mit negativem Schlupf 
unten im Bild): Die Reibungskraft verursacht beim Einlauf der Scheibe in 
den Kontakt Zugspannungen im Werkstoff und öffnet die Risse. Der un-
ter Druck stehende Schmierstoff dringt in den geöffneten Riss ein. Beim 
Durchlaufen des Risses durch den Kontaktbereich nehmen die Druck-
spannungen zu. Der Riss schließt sich. Durch das eingeschlossene 
Schmiermittel während des Überwalzens entstehen hohe Spannungs-
konzentrationen an der Riss-Spitze, die das Risswachstum beschleuni-
gen. In der angewandten Lebensdauerberechnung wird die Anrisszeit als 
Gesamtlebensdauer betrachtet, die Risswachstumszeit wird vernachläs-
sigt. 
 
Abb. 6.10: Kontaktbereich von Scheiben mit Rissen unter dem Einfluss 
von Beanspruchung und Schmierstoff 
 





Eine vergleichbare Schadensentwicklung wird z.B. auch bei der Ermü-
dung von Zahnradflanken beobachtet. Die Pittingschäden werden vor 
allem an den Zahnradflankenbereichen mit negativem Schlupf lokalisiert 
[30], [22], [68] und [69]. 
Pittingausbrüche (über die gesamte Kontaktbreite, entsprechend dem in 
Kap 4.5 definierten Versagenskriterium) wurden bei den durchgeführten 
Versuchen immer an den balligen Scheiben beobachtet. Eine Ausnahme 
stellen die Versuche ohne Schlupf dar. Von den drei Versuchen dieser 
Versuchsreihe wurde der Schaden einmal an der balligen, einmal an der 
zylindrischen und einmal an beiden Scheiben lokalisiert. Das Versagen 
entwickelte sich immer durch oberflächennahe Rissbildung und Riss-
wachstum bis in Tiefen des Hertzschen Spannungsmaximums, gefolgt 
von Pittingausbrüchen 
Abb. 6.11 stellt einen typischen Pittingausbruch dar. Im unteren Bild wird 
die Draufsicht auf einen Pittingausbruch (der Pfeil zeigt die Schnittebene 
für das obere Bild und die Rollrichtung der Probe) dargestellt und im 
oberen Bild ein Schnitt durch den Pittingausbruch senkrecht zur Rollach-
se. Die Risse wachsen oberflächennah nahezu senkrecht zur Oberflä-
che. Im oberen dargestellten Bild beträgt der Steigungswinkel zwischen 
Probenoberfläche und Rissflanke ca. 82°. Nach wenigen Mikrometern 
verringert sich der Steigungswinkel der Risse sprungartig. Die maxima-
len gemessenen Risstiefen liegen im Bereich des makroskopischen 
Hertzschen Spannungsmaximums. Ein vergleichbarer Pittingausbruch-
Verlauf wurde bei allen untersuchten Proben beobachtet. 






Abb. 6.11: Entwicklung eines Pittingausbruchs 
 
Einen Überblick der Versuchsergebnisse zum Einfluss des Schlupfes un-
ter sonst gleichen Versuchsbedingungen wie bei der Basis-
Versuchsreihe gibt Abb. 6.12. Es wurden jeweils drei Versuche pro un-
tersuchtem Schlupfbetrag durchgeführt. Die Lebensdauerberechnung 
wurde mit Hilfe der FEM-Simulation mit unterschiedlichen, experimentell 
gemessenen Reibungskräften und des Lebensdauermodells nach Ioan-
nides und Harris durchgeführt. 
Bei negativem Schlupf wurden die kürzesten Lebensdauern erreicht. Bei 
positivem Schlupf mit denselben Schlupfbeträgen wie beim negativen 





Schlupf zeigte sich eine längere Lebensdauer. Bei kleinen Schlupfbeträ-
gen wurde die längste Lebensdauer erreicht. Diese Steigerung der Le-
bensdauer ist durch die geringere übertragene Reibungskraft bei kleinen 
Schlupfbeträgen begründet. Die längere Lebensdauer des Wälzpartners 
bei positiven Schlupf (bei gleichen Schlupfbeträgen S=1% bzw. S=-1%) 
wird durch das langsamere Risswachstum bei positivem Schlupf erklärt 
(Abb. 6.10). 
Bei negativem Schlupf entstehen durch das eingeschlossene Schmier-
mittel während des Überwalzens hohe Spannungskonzentrationen an 
der Riss-Spitze, die das Risswachstum beschleunigen. Die durchgeführ-
ten Versuche bei negativem Schlupf zeigten ein schnelles Risswachstum 
und damit kurze Lebensdauern bei sehr geringen Versuchsstreuungen. 
Bei hohem negativem Schlupf von S= –7% entspricht die Lebensdauer 
dem berechneten Wert. Das angewandte spannungsbasierte Lebens-
dauermodell berechnet die Rissinitiierungsdauer, berücksichtigt jedoch 
kein Risswachstum (Kap. 3). Trotz der vernachlässigten Risswach-
stumszeiten zeigen die berechneten Lebensdauern bei negativem 
Schlupf eine gute Übereinstimmung mit den experimentell ermittelten 
Ergebnissen. 
Bei positivem Schlupf wurde bei den Versuchen ein langsameres Riss-
wachstum beobachtet und damit eine längere Lebensdauer erreicht. 
Durch die vernachlässigten Risswachstumszeiten bei der Anwendung 
des Lebensdauermodells kann diese Steigerung der Lebensdauer nicht 
beschrieben werden. Zur besseren Lebensdauervorhersage kann bei 
positivem Schlupf die Risswachstumszeit zu der berechneten Rissinitiie-
rungsdauer addiert werden. Für die Untersuchung des Risswachstums 
können ergänzend bruchmechanische Betrachtungen angewandt wer-
den. Die Risswachstumszeit kann zu der mit dem vorgestellten Modell 
berechneten Rissinitiierungsdauer addiert werden, z.B. [58] und [57]. 
 















































Abb. 6.12: Wälzkontakt-Lebensdauern aus Experiment und Simulation 
mit glatten Oberflächen und gemessene Kraftschlusszahl in Abhän-
gigkeit des Schlupfes 
 
6.8 Einfluss der Schmierfilmdicke und der Oberflächenrau-
heit 
Zur Ermittlung des Einflusses der Oberflächenrauheit und der Oberflä-
chentopografien unterschiedlicher Bearbeitungsschritte wurden folgende 
Oberflächen untersucht: 
- geschliffen, gestrahlt, finished und poliert, Rq=0,13 
- geschliffen, gestrahlt und finished, Rq=0,3 (Basis-Versuchsreihe) 
- geschliffen, gestrahlt, Rq=0,5 
Die Versuche zur Ermüdung wurden mit Proben unterschiedlicher Rau-
heit und damit bei unterschiedlichen Mischreibungszuständen durchge-
führt. Die Schmierfilmhöhe wurde nach Hamrock and Dowson [43] be-
rechnet und ist abhängig von der Viskosität und der Art des Schmier-
stoffs sowie von der Drehzahl und den Kontakt-Abmessungen. 





Abb. 6.13 zeigt die drei untersuchten Oberflächentopografien mit an den 
Proben gemessenen Rauheitswerten Rq und den damit (Gl. 2.3) be-
rechneten Schmierfilm-Parametern. Die Spannungsverteilungen wurden 
mit Hilfe des Dang Van-Kriteriums (Gl. 5.1) unter Nutzung der Symmet-
riebedingungen berechnet. Die Darstellungen zeigen die berechneten 
Spannungen für den gesamten beanspruchten Kontaktbereich und für 
den höchst beanspruchten oberflächennahen Bereich. 
 
 
Abb. 6.13: Untersuchte Oberflächentopografien, Rauheitswerte, Schmier-
film-Parameter und Auswirkungen der Rauheitswerte auf die Verteilung 
der Dang Van-Spannung im gesamten beanspruchten Kontaktbereich 
und für den höchst beanspruchten oberflächennahen Bereich. 
Spannungsverteilung aus der FEM-Simulation mit rauen Oberflächen 
(Kap. 4). Randbedingungen wie bei der Basis-Versuchsreihe (Kap. 5). 
 
 





Trotz gleicher Belastung zeigt sich ein deutlicher Einfluss der Rauheit 
und des Schmierungszustands auf die ermittelte Lebensdauer. Bei ge-
ringen Schmierfilmparametern Λ < 0,3 konnte auf Grund der Versuchs-
ergebnisse gezeigt werden, dass durch die Oberflächenrauheiten bei 
den geringen erreichten Filmdicken die Lebensdauern sehr stark ab-
nehmen und die Streuungen der Lebensdauern größer werden. 
 
Für die Gewährleistung der Produkt-Zuverlässigkeit bedeutet dies, dass 
den Oberflächenrauheiten besondere Aufmerksamkeit gewidmet werden 
muss. Wird z.B. das Oberflächen-Finish nach dem Strahlen nicht durch-
geführt, wird das Produkt nach kurzer Laufzeit auf Grund von Ermüdung 
ausfallen. Bei Mischreibung mit Schmierfilmparametern Λ< 0,3 bedeutet 
eine Verschlechterung der Oberflächenrauheitswerte durch Prozess-
Schwankungen oder Beschädigung eine deutliche Reduzierung der zu 
erwartenden Bauteillebensdauer. 
 
Andererseits können bei Mischreibung durch eine ausreichende Schmie-
rung und wirksame Additivierung die Oberflächenbelastung, insbesonde-
re die Schubspannungen, auf Grund der Reibung begrenzt und damit 
schnelles, oberflächennahes Versagen vermieden werden. Somit kön-
nen auch im Bereich unzureichender Trennung durch den Schmierfilm 
bei mäßiger Mischreibung mit Schmierfilmparametern Λ > 0,3 hohe 
Laufzeiten erreicht werden. 
 
Einen Überblick der Versuchsergebnisse zum Einfluss der Oberflächen-
rauheit auf die Ermüdungslebensdauer gibt Abb. 6.14. Es wurden jeweils 
mindestens drei Versuche pro untersuchtem Schmierfilmparameter 
Λ durchgeführt. Die Lebensdauerberechnung wurde mit Hilfe der FEM-
Simulation bei Berücksichtigung der unterschiedlichen rauen Oberflä-
chen und des Lebensdauermodells nach Ioannides und Harris realisiert. 






Abb. 6.14: Lebensdauer L63,2 in Millionen Lastzyklen in Abhängigkeit von 
der Oberflächenrauheit, charakterisiert durch den Schmierfilmparameter 
Λ 
 
6.9 Einfluss der Eigenspannungen 
Der Einfluss von folgenden Eigenspannungszuständen wurde unter-
sucht: 
- keine mechanisch eingebrachten Eigenspannungen 
- Eigenspannungen durch Kugelstrahlen (Basis-Versuchsreihe) 
- Eigenspannungen durch „hydrostatisches Festwalzen“ (Beim Fest-
walzen wird das Festwalzwerkzeug, eine rotierende Keramikkugel, 
hydraulisch auf die rotierende Probenlaufbahn gepresst. Der Pro-
zess ist vergleichbar dem Drehen mit speziellem Festwalzwerk-
zeug anstelle des Drehmeißels bei definierter Anpresskraft des 
Werkzeugs.) 





Ein positiver Einfluss von Druckeigenspannungen auf die Ermüdungsle-
bensdauer und insbesondere eine Verzögerung des Risswachstums wird 
in der Literatur häufig beschrieben z.B. in Scholtes [41]. Dieser Vorteil 
wird u.a. im Bereich der Schwingfestigkeit genutzt, indem Zugspannun-
gen in gefährdeten Bereichen (wie Kerben oder Oberflächen) durch die 
Überlagerung mit Druckeigenspannungen reduziert werden. Durch die 
Wärmebehandlung wie Einsatzhärten entstehen gewünschte oberflä-
chennahe Druckeigenspannungen.  
Durch die Spannungsbetrachtung bei Überlagerung der Lastspannungen 
und der Druckeigenspannungen lässt sich die Auswirkung der Eigen-
spannungen auf die schädigungsrelevanten Spannungen zeigen. Da es 
sich in Wälzkontakten bei den Lastspannungen und bei den Druckeigen-
spannungen überwiegend um Druckspannungen handelt, gibt es ein be-
lastungsabhängiges Optimum, bei dem die versagensrelevanten Span-
nungen ein Minimum erreichen. Um dieses Optimum in Wälzkontakten 
zu erreichen, muss der Betrag der eingebrachten Druckeigenspannun-
gen auf die jeweiligen Betriebsbedingungen, inklusive der hohen, lokalen 
Spannungen an Mikrokontakten und evtl. vorhandener Eigenspannun-
gen durch Wärmebehandlung, Bearbeitung, wie z.B. Schleifen, oder 
Montage, z.B. durch Press-Passungen oder Schrumpfverbindungen, an-
gepasst werden. 
Die Eigenspannungszustände der Proben durch die Wärmebehandlung 
und durch das mechanische Einbringen durch Strahlen oder Festwalzen 
wurden an den Proben durch röntgenographische Spannungsanalysen 
ermittelt. Diese gemessenen Spannungsverläufe sind nachfolgend in 
Abb. 6.15 dargestellt. Für die Simulation wurden die Messpunkte durch 
eine e-Funktion angenähert und als Initial-Spannungen vorgegeben. Die 
unteren Bilder von Abb. 6.15 zeigen die Auswirkungen der Eigenspan-
nungen auf die Spannungsverteilungen bei Belastung. 






Abb. 6.15: Messpunkte der gemessenen und für die Rechnung ange-
näherten Eigenspannungsverläufe und Auswirkungen der Eigenspan-
nungsverläufe auf die Verteilung der Dang Van-Spannung im beans-
pruchten Kontaktbereich. Spannungsverteilung aus der FEM-
Simulation mit überlagerten gemessenen Eigenspannungen (Kap. 4). 
Randbedingungen wie bei der Basis-Versuchsreihe (Werkstoff: 
100Cr6, Gefüge im bainitischen Zustand, Belastung F=1220 N, 
pm=3100 MPa, Kap. 5). 
 
Die Simulationsergebnisse demonstrieren, dass durch die Druckeigen-
spannungen die Gefahr des oberflächennahen Versagens reduziert wird. 
Die Reduzierung der versagensrelevanten Spannungen zeigt Abb. 6.16. 
Durch das Kugelstrahlen können die oberflächennahen Zugspannungen 
komplett vermieden werden. Dadurch wird die Gefahr des Risswach-
stums, ausgehend von oberflächennahen Bereichen, reduziert. Durch 
das hydrostatische Festwalzen können die max. Dang Van-Spannungen 
(Gl. 5.1) um ca. 200 MPa gesenkt werden, verglichen mit dem Zustand 
ohne Behandlung. Die Tiefe der berechneten maximalen Dang Van-
Spannung entspricht den gemessenen Risstiefen an der Probekörpern. 






Abb. 6.16: Eigenspannungsverläufe und ihre Auswirkungen auf die 
Dang Van-Spannungsverteilung unter der Oberfläche und die Haupt-
Spannungsverteilungen der Oberfläche. Vergleich der Beträge und 
Tiefe der maximalen Dang Van-Spannungen und der gemessenen 
Risstiefen. Ohne mechanisch eingebrachte Eigenspannungen treten 
an der Oberfläche Zugspannungen bis 450 MPa auf, die durch die Ei-
genspannungen reduziert werden. 
 
Abb. 6.17 zeigt die Versuchsergebnisse zum Einfluss der mechanisch 
eingebrachten Druckeigenspannungen auf die Ermüdungslebensdauer 
unter Wälzbeanspruchung. Bei den hohen Pressungen von pm=3100 
MPa wurden an zwei der vier untersuchten unbehandelten Proben uner-
wartet lange Lebensdauern ermittelt. Es wird von einer Werkstoffverän-
derung durch plastische Verformungen ausgegangen. Dies führte zu er-
heblicher Versuchsstreuung. 
 






Abb. 6.17: Lebensdauern aus Experiment und Simulation mit glatten 
Kontakten in Abhängigkeit vom Druckeigenspannungszustand. 
 
Bei geringerer Pressung von pm=2750 MPa zeigte sich die erwartete 
Steigerung der Ermüdungslebensdauer durch die eingebrachten Druck-
eigenspannungen. Allerdings ist der Einfluss im Vergleich zum Einfluss 
der Rauheitswerte gering. Die gezeigte Steigerung der Ermüdungsle-
bensdauer kann auf die Reduzierung der Werkstoffbeanspruchungen 
zurückgeführt werden. Zudem zeigt sich durch Druckeigenspannungen 
eine Verringerung der Versuchsstreuungen (Abb. 6.17). Der experimen-
telle Datensatz mit der kleinsten Versuchsstreuung wurde als Bezugs-
punkt für die Lebensdauerberechnung (für die Ermittlung Proportionali-
tätskonstante A [5]) verwendet. Bezogen auf diesen Wert wurde der rela-
tive Einfluss aller untersuchten Parameter auf die Lebensdauer berech-
net. 





Es wurden jeweils drei Versuche pro untersuchtem Eigenspannungsver-
lauf unter den Randbedingungen der Basis-Versuchsreihe durchgeführt. 
Die Lebensdauerberechnung wurde mit Hilfe der FEM-Simulation für die 
unterschiedlichen Eigenspannungszustände und des Lebensdauermo-
dells nach Ioannides und Harris berechnet. 
Der Einfluss der Druckeigenspannungen auf das Risswachstum wird je-
doch nicht ausreichend berücksichtigt und bedarf weiterer Untersuchung. 
Ein weiterer positiver Einfluss der Druckeigenspannungen wird durch die 
Reduzierung der risswachstumsfördernden oberflächennahen Zugspan-
nungen (verursacht durch die Reibungskraft, Abb. 6.16) erwartet. Das 
Ziel ist, durch die eingebrachten Druckeigenspannungen das Wachstum 
der oberflächennahen Risse in die Tiefe zu vermeiden.  
Aus Zuverlässigkeitsaspekten und auf Grund der beobachteten Scha-
densentwicklung haben die eingebrachten Druckeigenspannungen bei 
Mischreibungskontakten durchaus ihre Berechtigung, was z.B. auch bei 
einsatzgehärteten Zahnrädern genutzt wird. Selbst bei geringer Last 
werden bei Mischreibung oberflächennah hohe lokale Spannungen er-
reicht, die zum Anriss führen können. 









Ziel dieser Arbeit war die Erweiterung des Verständnisses der Vorgänge 
im Wälzkontakt unter dieselkraftstoff-geschmierten Mischreibungsbedin-
gungen und die Ermittlung des Einflusses von verschiedenen Betriebs- 
und Fertigungsparametern auf die Lebensdauer. Die Untersuchungen 
gliederten sich in einen experimentellen und einen theoretischen Teil. 
 
7.1 Experimentelle Untersuchungen der Wälzermüdung un-
ter dieselkraftstoff-geschmierten Mischreibungsbedin-
gungen 
Ziele der experimentellen Untersuchungen der Wälzermüdung unter die-
selkraftstoff-geschmierten Mischreibungsbedingungen sind: 
- Ermittlung der Versagensentwicklung und der lebensdauerbegren-
zenden Verschleiß- und Versagensmechanismen 
- Bestimmung der Lebendauereinflüsse von aus der Literatur bekann-
ten Einflussgrößen durch zeitgeraffte experimentelle Lebensdauer-
ermittlung 
Das Versagen entwickelte sich bei den untersuchten Mischreibungsbe-
dingungen immer durch oberflächennahe Rissbildung und Risswachstum 
bis in Tiefen des Hertzschen Spannungsmaximums, gefolgt von Pitting-
ausbrüchen (Abb. 6.11). Der lebensdauerbegrenzende Verschleißme-
chanismus ist damit Oberflächenermüdung. Durch die mechanischen 
Beanspruchungen, unterstützt durch Schmierstoffeffekte (Kap. 6.7), ent-
wickelten sich aus oberflächennahen Anrissen durch Risswachstum Tie-
fenrisse und schließlich Pitting-Ausbrüche. 
Ziel der Arbeit war es, einen Überblick über die Wirkung der wichtigsten 
Einflussgrößen auf die Ermüdungslebensdauer zu verschaffen. Daher 
konnte nur eine minimale statistische Basis gelegt werden mit mindes-
tens drei Versuchen pro Belastungsniveau bzw. Messpunkt. 






Die Versuche wurden unter vereinfachten und Versuchsdauer verkür-
zenden Bedingungen durchgeführt. Die Werkstoffbelastung wurde im 
Vergleich zu den Bedingungen im Original-Produkt verdoppelt.  
Um die Frage, wie weit eine zeitgeraffte Untersuchung durch die Verän-
derung einzelner Versuchsparameter gegenüber den Betriebsparame-
tern im Original-System zulässig ist, zu beantworten, wurden die ver-
schiedenen Versagensgrenzen des Arbeitsgebietes ermittelt. Das Ar-
beitsgebiet ist der Bereich, in dem die Funktion des Kontakts sicherge-
stellt ist. Es wird in Abhängigkeit der Betriebsparameter durch verschie-
dene Verschleißmechanismen begrenzt. Außer der untersuchten le-
bensdauerbegrenzenden Ermüdung wird das Arbeitsgebiet durch Adhä-
sion begrenzt, bei welcher der Schmierfilm bei hohen Relativgeschwin-
digkeiten infolge zu hoher Temperatur oder Scherung im Kontakt ver-
sagt. Außerdem wird das Arbeitsgebiet durch zu hohe Beanspruchung 
(Überlastung) und dadurch verursachte plastische Verformungen be-
grenzt. Die Veränderung eines Betriebsparameters ist nur zulässig, 
wenn die zu untersuchenden, relevanten, das Versagen maßgeblich be-
einflussenden Verschleißmechanismen beibehalten werden. Verände-
rungen der Versuchsparameter wurden nur so vorgenommen, dass kei-
ne Verschleißmechanismus-Änderung stattfand. 
Die Voraussetzungen und die Grenzen für Versuchsdauer verkürzende 
Maßnahmen sind damit 
- Versuchsparameter nur so weit variieren, dass der im Original auf-
tretende Versagensmechanismus - im untersuchten Kontakt die 
Werkstoffermüdung - beibehalten wird 
- im Versuch keine nennenswerten plastische Verformungen auftreten 
lassen, die z.B. Eigenspannungen in den Proben induzieren 
- im Versuch Adhäsion (auch an den mikroskopischen Rauheitskon-
takten) durch ausreichende hydrodynamische Schmierung bzw. 
Grenzschichtbildung vermeiden und Schmierfilmversagen durch 
Schlupfbeträge S < 1% verhindern. 






Langzeiteffekte auf die Ermüdung, insbesondere durch chemische bzw. 
tribochemische Wechselwirkungen, wie Alterung, Wasserstoffversprö-
dung, Diffusionen, Korrosion und Reaktionsschichtbildung durch Still-
standzeiten u.ä., werden bei den durchgeführten Versuchen allerdings 
nicht ausreichend berücksichtigt. Für eine entsprechende Berücksichti-
gung müssten diese chemischen Reaktionen im gleichen Maße wie die 
Beanspruchung gerafft werden. 
Durch die experimentell ermittelten Ermüdungslebensdauern konnten die 
Simulationsergebnisse und das gewählte Lebensdauermodell validiert 
werden. Die aus der Literatur bekannten Einflussgrößen, wie Beanspru-
chung, Rauheit und Druckeigenspannungen, wurden auch für die die-
selkraftstoff-geschmierten Wälzkontakte betrachtet. 
Wie bei Ermüdungslebensdauerversuchen zu erwarten, zeigt sich auch 
im Wälzkontakt bei Beanspruchungen mit mittleren Hertzschen Pres-
sungen zwischen 1 und 2,67 GPa der typische Verlauf einer Wöhlerkur-
ve (Abb. 6.7). Das Lebensdauermodell ermöglicht die Übertragbarkeit 
der zeitgerafften Tribometer-Versuche unter erhöhter Beanspruchung 
auf die Lebensdauer von Originalbauteilen. Mit Hilfe der durchgeführten 
Versuche konnte das Ergebnis des Wöhlertests an Verteiler-
Einspritzpumpen vorhergesagt werden. Deswegen kann auf Basis der 
ermittelten Ermüdungslebensdauer durch zeitgeraffte Versuche auch ei-
ne Aussage zur Lebensdauer bei geringerer Beanspruchung gemacht 
werden. 
Mit abnehmender Filmdicke wurden ein zunehmender Einfluss von 
Werkstoff und Wärmebehandlung und eine zunehmende Streuung der 
gemessenen Lebensdauerwerte ermittelt (Abb. 6.8). Vor allem bei star-
ker Mischreibung und abnehmender Filmdicke sind die härteren Werk-
stoffe S 6-5-2 und 100Cr6 im martensitischen Zustand dem 100Cr6 im 
bainitischen Zustand mit etwas geringerer Härte, jedoch höherer Zähig-
keit überlegen. Der Werkzeugstahl S 6-5-2 zeigt unter Mischreibung die 
längste Lebensdauer und die geringste Streuung. 






In den zeitgerafften Ermüdungsversuchen lieferten die verschiedenen 
untersuchten Kraftstoffe erwartungsgemäß nur einen geringen Einfluss 
auf die Lebensdauer (Abb. 6.9). Da die Viskositäten der Kraftstoffe und 
damit die Filmhöhen ähnlich sind, liegen gleiche Mischreibungsverhält-
nisse vor. Deswegen wurden auch nur geringe Unterschiede in den me-
chanischen Beanspruchungen der Werkstoffe und damit der Lebens-
dauern ermittelt. 
Die Wälzkontakt-Lebensdauer war stark abhängig von der Relativge-
schwindigkeit oder dem Schlupf im Kontakt (Abb. 6.12). Bei negativem 
Schlupf wurden die kürzesten Lebensdauern erreicht. Bei kleinen 
Schlupfbeträgen oder positivem Schlupf mit denselben Schlupfbeträgen 
wie beim negativen Schlupf, waren die Lebensdauern länger. Diese 
Steigerung der Lebensdauer wird durch die geringere Reibungskraft bei 
kleineren Schlupfbeträgen begründet. Die längere Lebensdauer des 
Wälzpartners bei positivem Schlupf wird durch das langsamere Riss-
wachstum bei positiven Schlupf verursacht. Negativer Schlupf fördert 
u.a. das Risswachstum durch eingeschlossenen Schmierstoff (Abb. 
6.10). Der eingeschlossene Schmierstoff verursacht hohe Spannungs-
konzentrationen an den Riss-Spitzen und schnelles Risswachstum. 
Trotz gleicher Belastung zeigt sich ein deutlicher Einfluss der Rauheit 
und des Schmierungszustands auf die ermittelte Lebensdauerwerte 
(Abb. 6.14). Bei geringen Schmierfilmparametern Λ < 0,3 konnte auf 
Grund der Versuchsergebnisse nachgewiesen werden, dass durch die 
Oberflächenrauheiten bei den geringen erreichten Filmdicken die Le-
bensdauern sehr stark abnehmen und die Streuungen der Lebensdauern 
zunehmen. Die geringeren Lebensdauern unter Mischreibung werden 
durch die hohen lokalen Spannungen der Rauheitskontakte verursacht. 
Bei Mischreibung mit Schmierfilmparametern Λ< 0,3 bedeutet eine Ver-
schlechterung der Oberflächenrauheitswerte durch Prozess-
Schwankungen oder Beschädigung eine deutliche Reduzierung der zu 
erwartenden Originalbauteil-Lebensdauer. Die Ergebnisse zeigen die 
große Bedeutung der Oberflächenqualität (wie auch der Schmierstoff-
reinheit) unter Mischreibungsbedingungen. 





Die erwartete Steigerung der Ermüdungslebensdauer durch die eingeb-
rachten Druckeigenspannungen konnte durch die Experimente bestä-
tigt werden (Abb. 6.17). Allerdings ist der Einfluss im Vergleich zum Ein-
fluss der Rauheitswerte gering. Die gezeigte Steigerung der Ermüdungs-
lebensdauer konnte auf die Reduzierung der Werkstoffbeanspruchungen 
zurückgeführt werden. Zudem zeigte sich, dass durch Druckeigenspan-
nungen die Versuchsstreuungen verringert werden.  
 
7.2 Simulation und Anwendung des Lebensdauermodells 
nach Ioannides und Harris 
Im theoretischen Teil wurde die Anwendbarkeit des Wälzkontaktmodells 
nach Ioannides und Harris unter dieselkraftstoff-geschmierten Mischrei-
bungs- bzw. Grenzreibungsbedingungen geprüft. Der Nachweis der An-
wendbarkeit wurde durch einen Vergleich mit den experimentell ermittel-
ten Ergebnissen erbracht. Das Modell wurde angewandt zur 
- Berechnung der relativen Lebensdauerunterschiede bei den unter-
suchten Einflussgrößen Belastung, Oberflächengestaltung und 
mechanisch eingebrachte Druckeigenspannungen 
- Übertragung der zeitgerafften Versuchsergebnisse auf die Original-
bauteil-Lebensdauer 
Die Ermüdung unter Wälzbeanspruchung konnte mit Hilfe des in Kap. 3 
vorgestellten spannungsbasierten Ermüdungslebensdauermodells und 
der Simulation (Kap. 4) beschrieben werden. Die Versuchsergebnisse 
bestätigten den erwarteten Einfluss der Spannungen auf die Ermüdungs-
lebensdauer. Dadurch konnte das Modell erfolgreich angewandt werden 









Abhängig von den Schmierfilmdicken-Rauheits-Verhältnissen ergeben 
sich unterschiedliche Schadensbilder. Für Schmierfilmparameter Λ < 0,3 
wurden oberflächennah beginnende Anrisse beobachtet, die schnell fort-
schreiten. Die Risse wachsen in die Tiefe, was zu Ausbrüchen (Pittings) 
führt. Bei größeren Schmierfilmparametern beginnt das Versagen unter 
der Oberfläche. 
Trotz dieser unterschiedlichen Schadensbilder zeigt der Vergleich von 
experimentellen Ergebnissen mit berechneten Ermüdungslebensdauern 
durch das erweiterte Lebensdauermodell nach Ioannides und Harris und 
Anwendung des Versagenskriteriums nach Dang Van eine zufriedenstel-
lende Beschreibbarkeit der untersuchten Einflüsse auf die Ermüdungsle-
bensdauer unter Wälzbeanspruchung und Mischreibungsbedingungen. 
Voraussetzung ist eine genaue Berechnung der versagensrelevanten 
Spannungen. Dadurch, dass es gelungen ist, auch die lokalen Span-
nungskonzentrationen an den Rauheitskontakten zu berechnen und bei 
der Integration der Spannungsintegrale das gesamte beanspruchte Vo-
lumen zu berücksichtigen, konnte der Einfluss der Belastung und der 
Rauheiten beschrieben werden. Durch die Berechnung der tatsächlichen 
Spannungsverteilung an den rauen Oberflächen wird die Anrisswahr-
scheinlichkeit oberflächennah wie auch unter der Oberfläche gleicher-
maßen berücksichtigt. 
Auch der Einfluss der Druckeigenspannungen konnte mit Hilfe des vor-
gestellten spannungsbasierten Ermüdungslebensdauermodells be-
schrieben werden. Voraussetzung war eine genaue Berechnung der ver-
sagensrelevanten Spannungen durch die Überlagerung der mechanisch 
eingebrachten Druckeigenspannungen und der Lastspannungen. 
 
Die Lebensdauerberechnung wurde mit Hilfe der FEM-Simulation bei 
rauen Oberflächen und des Lebensdauermodells nach Ioannides und 
Harris durchgeführt. Abgesehen von der Proportionalitätskonstanten A, 
wurde im Rahmen dieser Arbeit der von Ioannides und Harris experi-
mentell ermittelte Modell-Parametersatz unverändert übernommen. Da-





durch entspricht auch die Steigung der Lebensdauerlinie im Wöhlerdiag-
ramm der von Ioannides und Harris [5]. Dieser Modell-Parametersatz ist 
statistisch gut abgesichert und wird auch bei der Auslegung von Wälzla-
gern [8] und in DIN ISO 281 [13] verwendet, was die minimale statisti-
sche Basis der im Rahmen dieser Arbeit durchgeführten Versuche stützt. 
Die Übertragbarkeit der zeitgerafften Tribometer-Versuche auf die Origi-
nalbauteil-Lebensdauer konnte mit Hilfe der durchgeführten Versuche 
und Wöhlertests an Verteiler-Einspritzpumpen gezeigt werden (Abb. 
6.7). 
 
Für weitere Anwendungen kann die Simulation noch verbessert werden, 
durch 
- Berücksichtigung der Werkstoffveränderung durch Verformungen 
der Rauheiten in der Einlaufphase und die sich damit verändernde 
Beanspruchung und Beanspruchbarkeit 
- Spannungsberechnungen mit drei-dimensionalen Rauheitsprofilen 
Für die vorgestellten Untersuchungen wird durch diese Erweiterungen 
allerdings nur eine geringe Veränderung der Spannungen und der be-
rechneten Lebensdauerergebnisse erwartet. Auf Grund der geringen 
Veränderung der Rauheitswert im Betrieb (Kap. 6.2) und der bearbei-
tungsbedingten umlaufenden Rauheiten werden sich die mit den ange-
wandten Vereinfachungen erzielten Ergebnisse nicht wesentlich von den 
Ergebnissen der erweiterten Simulationen unterscheiden. Allerdings 
steigt durch die Erweiterungen der Rechenaufwand erheblich und des-
halb sollte Aufwand und Nutzen für die jeweilige Untersuchung abgewo-
gen und angepasst werden. 
 
Folgende Voraussetzung und Grenzen müssen bei Anwendung des Mo-
dells und Interpretation der Ergebnisse berücksichtigt werden: 





- Das Modell berücksichtigt ausschließlich Ermüdung durch mechani-
sche, zyklische Beanspruchungen. 
- Nur durch die Summe vieler Rauheiten im Kontakt werden ein aus-
reichend großes Werkstoffvolumen und damit ein Volumen mit sta-
tistisch verteilten Fehlstellen beansprucht. Das Weibull-Modell ba-
siert auf der Annahme von statistisch verteilten Fehlstellen, die 
zum Ausfall führen. Das Modell ist nicht geeignet zur Ermüdungs-
untersuchung einzelner lokaler Spannungskonzentration an Einzel-
rauheiten, an Kerben o.ä. 
- Die Anrisszeit ist der die Gesamtlebensdauer dominierende Le-
bensdaueranteil. Es wird die Rissinitiierungsdauer berechnet, 
Risswachstumsphänomene bleiben unberücksichtigt.  
- Es können nur relative Lebensdauern berechnet werden. Bezogen 
auf einen Lebensdauer-Datensatz kann der relative Einfluss der 
untersuchten Parameter auf die Lebensdauer berechnet werden, 
beispielsweise wie sich die Lebensdauer durch eine höhere Belas-
tung verändert. Der im Rahmen dieser Arbeit übernommene, von 
Ioannides und Harris experimentell ermittelte Modell-
Parametersatz ist nur für den untersuchten Werkstoff 100Cr6 und 
dessen Ermüdungsprognosen gültig.  
Das Modell berücksichtigt nur Ermüdung durch mechanische Beanspru-
chung. Andere Mechanismen müssen ausgeschlossen bzw. abgesichert 
werden. 
Da das Modell nur die Rissinitiierungsdauer betrachtet, werden Riss-
wachstumsphänomene nicht ausreichend berücksichtigt, wie z.B. der 
Einfluss des Schmierstoffs auf das Risswachstum. Wachsen Risse im 
positiven Schlupfbereich sehr langsam, wird die berechnete Lebens-
dauer zu kurz sein. Für die Untersuchung des Risswachstums können 
ergänzend bruchmechanische Betrachtungen angewandt werden. Die 
Risswachstumszeit kann zu der mit dem vorgestellten Modell berechne-
ten Rissinitiierungsdauer addiert werden. 





Bei Betriebsbedingungen außerhalb der hier untersuchten Bereiche, z.B. 
bei Mangelschmierung, Adhäsion (auch an mikroskopischen Rauheits-
kontakten), ungleichmäßigem Verschleiß, sind ergänzende Absicherun-
gen und Betrachtungen notwendig. Für das Risswachstum durch Reib-
verschleiß bzw. Reibkorrosion wurden zahlreiche Fretting-Fatigue-
Modelle veröffentlicht [66], [71], [73] und [74] (Kap. 3). 
Bei negativem Schlupf und geringen Belastungen dominiert die Rissini-
tiierungsdauer die Gesamtlebensdauer und somit zeigt das Modell eine 
gute Übereinstimmung mit den experimentellen Ergebnissen. 
Der im Rahmen dieser Arbeit experimentell ermittelte Modell-
Parametersatz (Kap. 4) ist nur für den untersuchten Werkstoff gültig. Bei 
Änderungen des Werkstoffs, des Reinheitsgrads, der Wärmebehandlung 
o.ä. kann die Ermüdungsgrenze τu z.B. mit Hilfe bruchmechanischer Be-
trachtungen (Kap. 3) angepasst werden. 





Zusammenfassung und Ausblick 
Für die Vorhersage der Ermüdungslebensdauer bei Mischreibung wird 
das Weibull-basierte Schadensakkumulationsmodell für Wälzlager nach 
Ioannides und Harris vorgestellt. Vergleiche zwischen experimentell er-
mittelten Ermüdungslebensdauern und den mit Hilfe der FEM-Simulation 
und des Ioannides und Harris-Modells (ISO 281) vorausgesagten Le-
bensdauern zeigen eine gute Übereinstimmung bei Betrachtung der Ris-
sinitiierungszeit. 
Bei Wälzermüdung bei Mischreibung wird ein Wettbewerb verschiedener 
Versagensmechanismen beobachtet. Bei Wälzkontakten, die bei starker 
Mischreibung betrieben werden, entstehen durch hohe Oberflächenbe-
anspruchungen sehr schnell oberflächennahe Anrisse, die aber nicht 
zum Ausfall führen müssen. Bei gleicher Kontaktbelastung wurden in 
Abhängigkeit von den Kontakt-Randbedingungen, wie z.B. Schmierfilm-
höhe und Rauheit, deutliche Unterschiede in der weiteren Schadensent-
wicklung und damit der Gesamtlebensdauer ermittelt. 
Das für die Wälzlagerauslegung verwendete, auf Weibull zurückgehende 
Fehlstellenmodell wurde von Lundberg und Palmgren entwickelt und in 
der ISO 281 standardisiert. Insbesondere verbesserte Werkstoffe und 
erweiterte Kenntnisse der Vorgänge im Kontakt sowie Fortschritte in der 
Simulation ermöglichten eine genauere Berücksichtigung wichtiger Ein-
flussgrößen und führten zur Erweiterung des Lebensdauermodells von 
Ioannides und Harris. Durch die Berechnung des Spannungsintegrals 
können sowohl oberflächennahe Spannungen und Schäden wie auch 
Spannungen und Schäden unterhalb der Oberfläche berücksichtigt wer-
den. 
Der im Rahmen dieser Arbeit entwickelte Zwei-Scheibenprüfstand un-
terstützte die experimentelle Untersuchung von Wälzsystemen, in die-
sem Fall von Prüfscheiben unter einfachen, bekannten und messtech-
nisch gut zugänglichen Betriebsbedingungen. Die durchgeführten Versu-
che ermöglichten den Erwerb besserer Kenntnisse der Vorgänge im 
Kontakt, die Validierung von Lebensdauermodellen, die Ermittlung wich-





tiger Einflüsse auf die Lebensdauer und die Ermittlung zeitgeraffter Le-
bensdauerergebnisse. 
Spannungsberechnungen wurden durch eine näherungsweise analyti-
sche Berechnung bzw. zwei- und drei-dimensionale FEM-Simulationen 
mit ANSYS durchgeführt. Die Simulation ermöglichte die Berechnung der 
Wirkung von unterschiedlichen Belastungen und verschiedenen prozess-
induzierten Eigenspannungsverteilungen. Für die Untersuchung ver-
schiedener Rauheitsprofile wurde ein 2D-FE-Modell abgeleitet. An den 
Probekörpern gemessene und statistisch ausgewertete Topografien 
dienten für die Generierung von repräsentativen Rauheitsprofilen. Das 
Werkstoffverhalten wurde durch Druckversuche nach DIN 50106 ermit-
telt und als elastisch-plastisches Werkstoffmodell in der Simulation ver-
wendet. Eine Post-Prozess-Routine berechnete die Dang Van-
Spannungen und integrierte diese über das beanspruchte Volumen. 
Der Vergleich von experimentell ermittelten Ermüdungslebensdauern mit 
den durch das erweiterte Lebensdauermodell nach Ioannides und Harris 
berechneten Ermüdungslebensdauern unter Anwendung des Versa-
genskriteriums nach Dang Van zeigt eine zufriedenstellende Übereins-
timmung. 







Durch eine Ergänzung des Rissinitiierungsmodells zur Berücksichtigung 
der weiteren Schadensentwicklung bei Pressungen größer 2 GPa 
lässt sich die Vorhersagegenauigkeit weiter verbessern. Die Bruchme-
chanik kann zur Klärung der Risswachstumsfähigkeit bzw. der Rissfort-
schrittgeschwindigkeit beitragen. 
Zudem kann durch Kombination des Ermüdungsmodells mit einem Ver-
schleißmodell, z.B. nach Archard oder Fleischer, die Veränderung der 
Kontaktkonturen und Beanspruchungen durch Verschleiß berücksichtigt 
werden. 
Durch die Integration des Ermüdungsmodells in ein Gesamt-
Lebensdauermodell können auch andere relevante Versagensmecha-
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